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El presente estudio de tesis, propone estrategias de gestión energética para 
mejorar el consumo energético del caldero pirotubular Johnston Boiler de 
900BHP, estrategias como el cambio de combustible petróleo industrial N°6 por 
gas natural, recuperación de vapor flash de purgas continuas para el 
calentamiento del agua de alimentación y calentamiento de la temperatura de aire 
por medio del aprovechamiento de la energía de los gases residuales. 
La situación actual del caldero pirotubular Johnston Boiler de 900BHP, indico que 
el flujo másico de purgas es 2667.6 Kg/h, el flujo másico de gases residuales 
29700 Kg/h, el flujo másico de aire 28656 Kg/h, flujo másico de vapor flash 396 
Kg/h y el rendimiento energético 77.08%. De tal manera que dichas condiciones 
de operación actuales del caldero, conllevan a que el costo de generación de 
vapor corresponda a 53.10 $/TM. Se implementó el sistema de cambio de 
combustible petróleo industrial N°6 por gas natural. 
La propuesta de gestión energética permitió que la caldera con cambio de 
combustible a gas natural consuma 653.18Kg/h, con un rendimiento mejorado de 
93.34%, donde las perdidas por gases residuales se redujeron a 253.42KW 
(2.60%), combustión incompleta 54.65KW (0.55%), hollín 69.10KW (0.70%), 
purgas 228.67KW (2.30%), convección 16.14KW (0.16%) y radiación 34.40KW 
(0.35%). Logrando reducir los costos de generación de vapor a 8.11 $/TM. 
Seleccionando un quemador dual Baltur GI MIST 100 DPSGM CE 60HZ con una 
potencia de 15500KW.  
La implementación de sistemas de recuperación de calor, permitieron recuperar el 
14.70% del vapor flash equivalente a 396Kg/h en tanques de revaporizado tipo 
FV12 Spirax Sarco para aumentar la temperatura del aire a 80.40°C y la 
temperatura del agua de alimentación a 105°C a través de la energía de los gases 
residuales. De esta manera se logró un ahorro de 64.90 Kg/h de gas natural. 
Obteniendo un beneficio útil de 2713489.71 $/año, con una inversión inicial de 
452898.00 U$$ y un retorno operacional de la inversión de 2 meses.  




The present study of theses, proposed energy management strategies to improve 
the energy consumption of the pirotubular Johnston boiler cauldron 900BHP, 
strategies such as industrial fuel oil change N°6 by natural gas, vapor recovery 
flash of purges continued to heat the water supply and heating of the air 
temperature through the use of the energy of the waste gases. 
The current status of the pirotubular Johnston boiler cauldron 900BHP, indicated 
that the mass flow of purges is 2667.6 Kg/h, the residual gas mass flow of 29700 
kg/h, the mass flow of air 28656 Kg/h, flash steam mass flow 396 kg/h and energy 
efficiency 77.08%. In such a way that the current operating conditions of the 
cauldron, lead to that the cost of steam generation corresponds to 53.10 $/MT. 
Implemented the system of industrial fuel oil change N°6 by natural gas. 
The proposal for energy management allowed the boiler with fuel switching to 
natural gas consumed 653.18kg/h, with improved performance of 93.34%, where 
the losses by waste gases were reduced to 253.42KW (2.60%), incomplete 
combustion 54.65KW (0.55%), soot 69.10KW (0.70%), bleeding 228.67KW 
(2.30%), convection 16.14KW (0.16%) and radiation 34.40KW (0.35%). Reducing 
the costs of steam generation to 8.11 $/MT. By selecting a dual burner DPSGM 
Baltur GI MIST 100 EC 60Hz with a number 15500KW of power. 
The implementation of heat recovery systems, made it possible to recover the 
14.70% of the steam flash equivalent to 396Kg/h in tanks flash vessel type FV12 
Spirax Sarco to increase the temperature of the air at 80.40°C and the 
temperature to 105°C through the energy of the waste gases. In this way, a saving 
of 64.90 Kg/h of natural gas. Obtaining a useful benefit of 2713489.71 $/year, with 
an initial investment of $452898.00 and an operational return on investment of 2 
months. 




















1.1 Realidad problemática. 
CNC SAC, es una empresa pesquera de productos hidrobiológicos localizada en 
la zona industrial N°2, distrito de Paita, departamento de Piura que procesa 300 
TM/día de pota en congelado para el consumo directo humano en el Perú, 120 
TM/día de harina residual y 220 TM/día de harina de pescado para la exportación 
de consumo indirecto en avicultura, acuicultura y porcina, (CNC SAC, 2018).   
 
La empresa CNC SAC, en su planta térmica cuenta con un caldero pirotubular de 
900 BHP marca Johnston Boiler para la producción de 14.094 TM vapor 
saturado/hora a 120 Psig (8.3 bar manométricos), el caldero consume en 
promedio 1336088 galones/año petróleo industrial N°6 (Anexo A.1), con petróleo 
precalentado a 65°C, agua de alimentación a 60°C y con temperatura de aire de 
ingreso a la cámara de combustión a condiciones atmosféricas promedio de 20°C. 
Trabajando a máxima carga 4642 horas/año, comprando el combustible a un 
precio promedio de 2.6 $/galón, gastando anualmente en petróleo industrial 
3473828.80 $/año (Anexo A.2).     
Por otra parte, la caldera evacua sus gases residuales con temperaturas de 
240°C, los sólidos disueltos totales de purgas se evacuan en tiempos periódicos 
de 3 veces al día con un valor promedio de 2200 ppm. La planta térmica cuenta 
con 2 ablandadores de agua, que tratan el agua de pozo de 1100ppm 
reduciéndola a 300ppm, para luego mezclarse con el 70% del condensado 
recuperado a 50ppm, logrando que ingrese el agua de alimentación al caldero con 
una dureza de 350ppm (Anexo A.2).     
Según lo especificado, se propone una estrategia de gestión para reducir el 
consumo energético basado en la reducción del flujo másico de combustible para 
minimizar los costos de generación de vapor, logrando de esta manera aumentar 
el rendimiento energético del caldero de 900BHP y de esta manera contribuir a la 
mejora del impacto ambiental. Para tal fin se propone lo siguiente:  
- Plantear el cambio de petróleo industrial N°6 por un combustible ecológico 
como el gas natural. 
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- Implementar sistemas de recuperación de vapor flash con purgas continuas 
para calentar el aire de combustión del caldero.  
- Implementar intercambiador de calor de recuperación de gases residuales 
para calentar el agua de alimentación.  
1.2. Trabajos Previos.  
Chero (2014), en su trabajo de tesis titulado “Dimensión y selección de un 
precalentador de aire por gases residuales para caldero pirotubular de 700 BHP 
en la empresa pesquera Don Fernando usando combustibles alternativos”, 
realizada en la Escuela Superior Politécnica Del Litoral, Ecuador, Facultad de 
Ingeniería y Ciencias de la Producción, Escuela de Ingeniería Mecánica (EIM) 
para optar el grado de Ingeniero Mecánico. Detalla que el consumo de 
combustible y rendimiento energético de la caldera sin precalentador de aire con 
petróleo industrial seria 216 gal/h y 78.45%, con gas licuado de petróleo 156.53 
gal/h y 89.5% y con gas natural 142 gal/h y 90.14%. Asimismo, con el uso de un 
precalentador para calentar el aire a una temperatura de 140°C con petróleo 
industrial seria 176 gal/h y 88.42%, con gas licuado de petróleo 142.6 gal/h y 
94.13% y con gas natural 130.2 gal/h y 94.47%. El diseño del precalentador 
consto de 144 tubos de ASTM A36 cédula 40 con un diámetro nominal de 2 ½ in, 
con un diámetro de coraza de 68 in y una longitud de 3.3 m con aislamiento 
térmico de lana mineral de roca de espesor de 1 in localizado a una altura de 6m 
y soportado por una viga W310x21. Concluyendo que para la implementación del 
GLP y GN se debe instalar un quemador dual con una capacidad máxima de 7500 
BTU/h, con un beneficio en referencia al calentamiento del aire para la 
combustión con petróleo industrial de 136060.71 $/año, con GLP 48139.40 $/año 
y con GN 12233.56 $/año. Con una inversión con petróleo industrial N°6 de 
23778.5 $ y con GLP y GN 45179.15 $, obteniendo un PRI con petróleo de 2 mes, 
GLP 11 meses y con GN 3 años.  
Sánchez (2012), en su trabajo de tesis titulado “Auditoria energética de la caldera 
pirotubular de la planta piloto de producción de azúcar en Senati La Libertad para 
mejorar su eficiencia y condiciones de operación”, realizada en la Universidad 
Nacional de Ingeniería, Perú, Facultad de Ingeniería, Escuela de Ingeniería 
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Mecánica (EIM) para optar el título de Ingeniero Mecánico. Explicó que la caldera 
pirotubular de 370.8 Kg/h de vapor, consume 25.344 Kg/h de gas licuado de 
petróleo a una temperatura de 25°C, con una presión de vapor saturado de 
100Psig, temperatura de agua de alimentación de 25°C con sólidos totales 
disueltos de 250ppm, temperatura de pared de los calderos 45°C, velocidad del 
aire 5.4 Km/h, temperatura del pared del hogar 1392°C y temperatura de 
chimenea promedio de 180°C con un exceso de aire de 65% que involucra 
obtener una participación másica de carbono de 0.035% y una participación 
volumétrica de monóxido de carbono de 0.1%, encontrando que bajo estas 
condiciones de operación la eficiencia energética del caldero es 78.14% (pérdida 
en gases residuales 8.75%, convección 1.06%, hollín 3.65%, combustión 
incompleta 5.64%, radiación 0.73% y purgas 2.03%). Por lo cual se tomaron 
medidas correctivas como: reducir la temperatura de gases residuales a 140°C 
para calentar la temperatura del aire a 70°C obteniendo una pérdida en gases 
residuales de 5.15%, se aisló con fibra de vidrio las paredes laterales del caldero 
para una temperatura de 30°C y se cerraron los canales de ingreso de vientos de 
aire para una velocidad de aire de 0 m/s permitiendo una pérdida de convección 
de 0.158%, se redujo el exceso de aire a 30% debido a la reducción de la 
temperatura de gases residuales para lo cual la participación másica de carbono 
es 0.2% y la participación volumétrica del monóxido de carbono 0.65% 
encontrando una pérdida en hollín de 0.51% y pérdida en combustión incompleta 
de 0.63%, la reducción del hollín permitió el incremento de la temperatura de la 
pared del hogar a 1777°C por la elevación de la temperatura de gases calientes 
con una pérdida en radiación de 0.843%, se calentó el agua de alimentación del 
caldero a 60°C y se implementó un sistema de osmosis inversa para una dureza 
de 16ppm en el agua de alimentación para obtener una pérdida en purgas de 
0.084%, con todas estas mejoras el rendimiento energético del caldero llego al 
valor de 92.625%. Concluyendo que el beneficio útil logrado con la 
implementación de las mejoras es 25080.00 $/año, con un PRI de 3 meses.   
Hernández y Vega (2011), en su trabajo de tesis titulado “Determinación del 
rendimiento energético real de la caldera pirotubular de vapor saturado con 
método indirecto con vista a mejora energética en la Empresa DANPER en la 
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ciudad de Trujillo”, realizada en la Universidad Cesar Vallejo, Perú, Facultad de 
Ingeniería, Escuela de Ingeniería Mecánica (EIM) para optar el título de Ingeniero 
Mecánico. Explica que el estudio se realizó a la caldera de 400BHP y que 
mediante el método indirecto se determinó que la caldera en condiciones actuales 
tiene un rendimiento energético de 79.15%, es decir: pérdidas en gases 
residuales 13.796%, convección 0.4%, combustión incompleta 4.62%, hollín 4.9% 
y purgas 1.046% con un flujo másico de combustible de 129.3 gal/hora de 
petróleo industrial N°6. Para mejorar las condiciones del caldero se emplearon 
NTP (normas técnicas peruanas) que especifican que la temperatura de gases 
residuales mínima debe ser 190°C, el exceso de aire 103.5%, la temperatura de 
pared de las calderas 35°C con aislamiento térmico, la velocidad del viento 0 m/s, 
la participación másica del carbono 0.035%, la participación volumétrica del 
monóxido de carbono 0.025%, la temperatura del agua de alimentación 105°C 
lograda a través de la implementación de un economizador y sólidos disueltos 
totales de 16ppm con la implementación de sistema de osmosis inversa, para lo 
cual el rendimiento energético del caldero incremento a 93.86%, con pérdidas en 
gases residuales 5.4%, convección 0.15%, combustión incompleta 0.1%, hollín 
0.43% y purgas 0.063% con un consumo de combustible de 99.45 gal/hora. 
Concluyendo que el aumento del rendimiento en el caldero es 14.71%, con un 
beneficio neto de 649968.5968 $/año, con una inversión de 112510 $, para lo cual 
el periodo de retorno de la inversión se calculó en 2 meses.  
 
Purizaca (2015), en su tesis titulada “Diseño técnico y económico de un sistema 
de recuperación de vapor flash de purgas continúas para calentar el agua de 
alimentación de las calderas de la empresa pesquera Ribaudo S.A”, realizada en 
la Universidad Cesar Vallejo, Perú, Facultad de Ingeniería, Escuela de Ingeniería 
Mecánica (EIM) para optar el título de Ingeniero Mecánico. Detalló que los 
procesos de mayor consumo de vapor son secadores rotativos, cocinadores, 
prensas y evaporadores, recuperando el 84% del condensado es decir 38182.32 
TM/h de un total de 45414 TM/h, la planta térmica cuenta con 5 calderas 
pirotubulares (800 BHP, 700 BHP, 600BHP y 2 de 400 BHP) a 125 Psig. Para 
reducir el consumo de combustible se instalaron sistemas de recuperación de 
vapor flash en tanques de revaporizado recuperando 1742.4 Kg/h equivalente al 
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15% del vapor flash. Los intercambiadores de calor para el calentamiento del 
agua son de 121 tubos con diámetro de 16 in y longitud de 2 m. Concluyendo que 
el ahorro es de 35.28 galones de petróleo/ hora, permitiendo una reducción en los 
gases de dióxido de carbono de 1791 TM/h y en dióxido de azufre 34.47 TM/h. 
Con incrementos en el rendimiento energético de los calderos de 5 a 10% en 
referencia a los valores actuales. El periodo de retorno de la inversión es 2 meses 
con un beneficio de 414909.00 $/año y una inversión 49082.14 $.   
1.3. Teorías relacionadas al tema. 
1.3.1. Gestión energética. 
La gestión energética se define como las estrategias para que un equipo térmico 
(caldera, turbina, bomba, compresor, otros), funcionen óptimamente bajo ciertas 
condiciones de operación en un tiempo determinado, con la finalidad de aumentar 
la eficiencia energética, reducir los costos de generación de vapor, reducir los 
costos de combustible y contribuir al impacto ambiental reduciendo la masa de los 
gases de dióxido de carbono y dióxido de azufre, basándose en propuestas de 
mejora para minimizar el consumo energético. En una gestión energética dirigida 
a calderos pirotubulares, propone cambios como: utilización de combustibles 
limpios o renovables, implementación de intercambiadores de calor para calentar 
los fluidos agua y aire, sistema de tratamiento de agua con osmosis inversa, 
aislamiento térmico con lanas minerales y sistemas de recuperación de vapor 
flash con tanques revaporizadores, (Beltrán, 2008). 
1.3.2. Consumo energético. 
El consumo energético es el resultado de una buena gestión enérgica, que 
contribuye a una empresa térmica o termoeléctrica a minimizar los consumos de 
combustible, consumos de vapor, consumos de agua y gases de efecto 
invernadero principalmente dióxido de carbono y dióxido de azufre. En una 
caldera minimizar el consumo energético contribuye a reducir las pérdidas 
energéticas como la de gases residuales, convección, hollín, combustión 




1.3.3. Balance de masa y energía. 
1.3.3.1. Balance de materia o masa.  
Es la ley más básica de la física, que detalla que la masa no puede crearse ni 
destruirse solo se transforma. Por lo tanto, la masa que ingresa a un determinado 
sistema debe ser la misma al ser evacuada de dicho sistema, (Kenneh y Donald, 
2010). 
 
∑ ṁe = ∑ ṁs                                                              Ec. (1) 
Dónde: 









1.3.3.2. Balance de energía.  
Es la ley fundamental de la física, que explica que el calor intercambiado y 
acumulado en un sistema, debe ser igual al evacuado después del determinado 
proceso, (Kenneh y Donald, 2010). 
∑ ṁe ∗ he = ∑ ṁs ∗ hs                                                         Ec. (2) 
 
Dónde: 



















1.3.4. Eficiencia energética de una caldera. 
Para evaluar la eficiencia energética de una caldera, se procede al método 
indirecto, que se fundamenta en determinar las 6 pérdida principales ocurridas en 
un caldero, tales como: pérdida por gases residuales, pérdida por convección 
pared – medio ambiente, pérdida por acumulación de hollín en tubos de fuegos, 
pérdida por combustión incompleta, pérdida por radiación y pérdida por purgas, 
(Beltrán, 2008).   
ηenerg = 100% − (L1 + L2 + L3 + L4 + L5 + L6) %                   Ec. (3) 
 
Dónde:  
 L1: Pérdida de calor por gases residuales [%] 
 L2: Pérdida de calor por combustión incompleta [%] 
 L3: Pérdida de calor por calor hollín [%] 
 L4: Pérdida de calor por purgas [%] 
 L5: Pérdida de calor por convección [%] 
 L6: Pérdida de calor por radiación [%] 
 
1.3.4.1. Pérdida de calor por gases residuales.  
Es la pérdida más relevante y de mayor porcentaje en una caldera, depende 
principalmente de la temperatura de gases residuales, es decir a mayor 
temperatura de los gases, mayor es la pérdida porcentual. También depende del 






∗ 100%                                                         Ec. (4) 
Dónde: 
 H1: Es la potencia pérdida por gases residuales [KW] 





Y la potencia pérdida de los gases residuales, (Beltrán, 2008):  
 
H1 = ṁwg ∗ CP̅̅ ̅wg ∗ (Twg − Te)                                                  Ec. (5) 
Dónde:  
  ṁwg: Flujo másico de gases residuales [Kg/s] 
  CP̅̅ ̅wg: Calor especifico promedio de la mezcla gas y aire [KJ/Kg°C] 
  Twg: Temperatura de gases residuales [ºC] 
  Te: Temperatura del medio ambiente [ºC] 
 
1.3.4.2. Pérdida de calor por combustión incompleta.  
Esta  pérdida involucra los gases presentes en los gases combustión, tales como: 
monóxido de carbono, hidrogeno y metano (CO, H2 y CH4). Se debe a las 
partículas de carbono que no se queman durante la combustión y que, combinado 





∗ 100%                                                              Ec. (6) 
Dónde: 
 H2: Es la potencia pérdida por combustión incompleta [KW] 
 HT: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [KW] 
Y la potencia pérdida por combustión incompleta, (Beltrán, 2008): 
 
H2 = V̇wg ∗ rco ∗ PCIco                                                    Ec. (7) 
Dónde:  




 rco: Participación volumétrica del monóxido de carbono. 
 PCIco: Poder calorífico inferior volumétrico del monóxido de carbono [KJ/Kg], 














                                                               Ec. (8) 
Dónde: 
  ṁwg: Flujo másico de gases residuales [Kg/s] 




1.3.4.3. Pérdida de calor por Hollín.  
Esta pérdida se debe a la acumulación de hollín en las paredes de los tubos de 
fuego, debido a la mala calidad del combustible o tipo de combustible que no se 




∗ 100%                                                              Ec. (9) 
 
Dónde: 
H3: Es la potencia pérdida por Hollín [KW] 
HT: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [KW] 
 
Y la potencia pérdida por hollín, (Beltrán, 2008):  
 
H3 = ṁwg ∗ gc ∗ PCIC                                                             Ec. (10) 
 
Dónde: 
 ṁwg: Flujo másico de gases residuales [Kg/s] 
 gc: Participación másica del carbono. 
 PCIC: Poder calorífico inferior del carbono [
KJ
Kg





1.3.4.4. Pérdida de calor por purgas.   
Esta pérdida se debe a la acumulación de una capa de hollín en la superficie 
lateral exterior de los tubos de fuego, que impide la completa transferencia de 
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calor de los gases de combustión hacia el agua. El factor más relevante son los 




∗ 100%                                                            Ec. (11) 
 
Dónde: 
H4: Es la potencia pérdida por purgas [KW] 
HT: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [KW] 
 
Y la potencia pérdida por purgas, (Beltrán, 2008):  
 
H4 = ṁpurgas ∗ (hf − hagua)                                     Ec. (12) 
 
Dónde:  
 ṁpurgas : Flujo másico de purgas [Kg/s]. 
 hf: Entalpia especifica del líquido saturado de purgas [KJ/Kg]. 
 hagua: Entalpia del agua de alimentación [KJ/Kg]. 
 
El flujo másico de purgas, se determina en base a los sólidos disueltos totales del 
agua de alimentación y purga, (Beltrán, 2008):   
  
ṁpurgas = ṁs ∗ (
SDTw
SDTb − SDTw
)                                      Ec. (13) 
 
Dónde: 
 ṁs: Flujo másico de vapor saturado [Kg/s]. 
 SDTw: Solidos disueltos totales del agua de alimentación [ppm]. 







1.3.4.5. Pérdida de calor por convección.  
Esta pérdida es provocada por la elevada temperatura de las paredes exteriores 
de los calderos y a la exposición de ráfagas de vientos. Por lo cual una buena 
selección del tipo de aislante y espesor del mismo, contribuyen a minimizar esta 





∗ 100%                                                    Ec. (14) 
 
Dónde: 
H5: Es la potencia pérdida por convección [KW] 
HT: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [KW] 
 
Y la pérdida de calor por convección, (Beltrán, 2008): 
 
H5 =
Sb ∗ hwb→e ∗ (Twb − Te)
1000
                                       Ec. (15) 
Dónde: 
 Sb:  Superficie lateral exterior de la caldera [m
2]. 
 hwb→e: Coeficiente de transferencia de calor [W/m
2°C]. 
 Twb: Temperatura de la pared exterior lateral del caldero [ºC]. 
 Te: Temperatura del medio ambiente [ºC]. 
 
La superficie exterior del caldero: 
Sb = π ∗ Dext ∗ Lb                                              Ec. (16) 
Dónde: 
 Scaldera:Superficie lateral exterior de la caldera [m
2] 
 Dext: Diámetro exterior del caldero[m] 
 Lb: Longitud del caldero[m] 
El coeficiente de convección desde la pared lateral exterior del caldero hasta 
medio atmosférico, (Beltrán, 2008): 
  
hp→∞ = 11.6 + 6.96 ∗ Uv





 hwb→e: Coeficiente de transferencia de calor [W/m
2°C] 




1.3.4.6. Pérdida de calor por radiación.  
Se origina debido a la deficiencia de la llama de combustión, la cual pierde 






∗ 100%                                                        Ec. (18) 
 
Dónde: 
H6: Es la potencia pérdida por radiación [KW] 
HT: Es la potencia total de la combustión aire y combustible [KW] 
 
H6 =












 εh: Emisividad del hogar 




 Sh: Superficie lateral del hogar [m
2]. 
 Thg: Temperatura de gases calientes [ºK]. 






Asimismo, la potencia total de combustión, (Beltrán, 2008):  
 
HT = Ha + Hf                                                               Ec. (20) 
Es decir: 
HT = (ṁa ∗ Cpa ∗ Ta) + ṁf ∗ (PCI + Cpf ∗ Tf)                       Ec. (21) 
 
Dónde:  
 HT: Potencia calorífica total [KW] 
 Ha: Potencia calorífica del aire[KW] 
 Hf: Potencia calorífica del combustible[KW] 




















 Ta: Temperatura del aire en quemador [°C] 
 Tf: Temperatura del combustible [°C] 
 
1.3.5. Poderes caloríficos inferiores de combustibles.  
El poder calorífico se define como la cantidad de calor que entrega una unidad de 
masa de combustible al oxidarse en su totalidad. Se divide en dos partes: poder 
calorífico superior donde todos los reactantes y productos son tomados a una 
temperatura de 273.15°K después de la combustión, donde el agua se encuentra 
en la fase de vapor saturado, mientras el poder calorífico inferior por el contrario 
indica que el agua contenida en los gases de combustión no se ha condensado 
en su totalidad, (Amau, 2010).   
El poder calorífico inferior para un combustible líquido, (Amau, 2010):    
26 
 
PCI = 17290 + 40 ∗ (°API − 10)                                       Ec. (22) 
 
Dónde: 
 PCI: Poder calorífico inferior [BTU
Lb
] 
 °API: Instituto Americano del Petróleo.  
Y para combustibles gaseosos, (Fernández, 2010):  
PCI = ∑ PCICmHn ∗ gCmHn
𝑛
𝑖=1
                                             Ec. (23) 
Dónde:  




 gCmHn: Participación másica de cada compuesto o hidrocarburo  
El poder calorífico por cada hidrocarburo:  
PCICmHn =
MCm ∗ PCIcarb. + MHn ∗ PCIhid.
MCmHn
                               Ec. (24) 
Dónde: 




 PCIcarb.: Poder calorífico inferior del carbono [
KJ
Kg
], 32714.7 KJ/Kg 




 PCIhid.: Poder calorífico inferior del hidrogeno [
KJ
Kg
], 119838.13 KJ/Kg 






El balance en un sistema de combustión se basa en relacionar o equilibrar la 




1.3.5.1. Balance en combustión completa.  
Refiere a que existe la cantidad completa de comburente para oxidar todas las 
partículas del combustible como el carbono, hidrogeno y nitrógeno, (Capcha, 
2007):   
α ∗ (O2 + 3.76 N2) + combustible = βCO2 + γH2O + φN2         Ec. (25) 
Donde: 

















1.3.5.2. Balance en combustión real o incompleta.  
Refiere a un exceso de comburente para lograr oxidar todas las partículas del 
combustible, es decir en los productos aparece un sobrante de oxígeno, (Capcha, 
2007):   
 
α ∗ at ∗ (O2 + 3.76 N2) + combustible = βCO2 + γH2O + ωN2 + δO2           Ec. (26) 
Dónde: 




 at: Porcentaje de aire teórico 



















1.3.5.3. Ratio de combustión.  
Es la relación de la masa de aire en combustión incompleta y la masa del 
combustible. Refleja el consumo másico de aire en referencia a un 1 Kg de 





θ ∗ at ∗ (O2 + 3.76 N2)
mc
                           Ec. (27) 
Dónde: 




Por lo consiguiente, el flujo másico de gases y aire:  
ṁa = r(a/c) ∗ ṁc                                                 Ec. (28) 
ṁGR = (r(a/c) + 1) ∗ ṁc                                             Ec. (29) 
 
1.3.5.4. Temperatura de gases calientes y temperatura de hogar. 
La de gases calientes es la máxima temperatura en caldero, pero la temperatura 
del hogar inferior en aproximadamente 5°C debido a la superficie del hogar, 
(Capcha, 2007): 




                                       Ec. (30) 
Y la temperatura del hogar:  
Th = TGC − 5°C                                                Ec. (31) 
1.3.6. Sistema de recuperación de vapor flash. 
La recuperación del vapor flash en tanques de revaporizado de purgas continuas, 
contribuye a reducir los costos de operación de un caldero y a mejorar el impacto 
ambiental. El vapor flash tiene el mismo comportamiento que el vapor saturado, 
se forma al evacuar el condensado de las purgas a la misma presión máxima de 
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servicio del caldero a un tanque de revaporizado en el cual expuesto a una 
temperatura y presión separa el condensado en dos fases: vapor flash y lodo 
debido a la dureza del agua, (Fernández, 2009).   
El porcentaje de vapor flash, que se puede recuperar en el condensado de 




] ∗ 100                                                 Ec. (32) 
Dónde: 
 F: Porcentaje de vapor flash [%] 













El flujo másico de vapor flash, (Fernández, 2009):  
ṁV.F = ṁpurgas ∗
F
100
                                             Ec. (33) 
Dónde: 
 ṁV.F: Flujo másico de vapor flash [
Kg
S
]   
 ṁpurgas: Flujo másico de purgas de las calderas [
Kg
S
]   
 F: Porcentaje de vapor flash [%] 
1.3.7. Implementación de sistemas de recuperación de calor. 
La implementación de sistemas de recuperación de calor en calderas, referidos al 
diseño de intercambiadores de calor para elevar la temperatura del agua de 
alimentación y aire, contribuyen a reducir el consumo directo del combustible, 
además de reducir la cantidad de masa de gases residuales evacuados por 
unidad de tiempo, (Broatch, 2010).        
El diseño de un intercambiador de calor, depende de 6 variables, las cuales 
deben interrelacionarse entre sí, para obtener un intercambiador de calor eficiente 
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y ergonómico, tales variables son: el coeficiente de convección interno, coeficiente 
de convección externo, coeficiente global de transferencia de calor, variación de 
temperatura media logarítmica, calor útil y superficie lateral de los tubos, (Broatch, 
2010).         
1.3.7.1. Coeficiente de transferencia de calor interno.  
Es la relación de la potencia del fluido que circula por el interior de los tubos y la 




                                                  Ec. (34) 
Donde:  




 (Nu)i: Número de Nusselt del fluido interno 




 dint: Diámetro interior de los tubos [m] 
El número de Reynolds por la ecuación de Dittus Boelter, para valores superiores 
a 10000, (Cengel, 2007):   
(Nu)i = 0.0263 ∗ (Re)i0.8 ∗ Pri0.4                                  Ec. (35) 
Donde:  
 (Nu)i: Número de Nusselt  
 (Re)i: Número de Reynolds interno 
 Pri: Número de prandtl promedio del fluido interno.  
Para valores de Reynolds por la ecuación de Gnielinski, inferiores a 10000, 





(Rei − 1000) ∗ Pri







                                              Ec. (36) 
Donde “f” es el factor de fricción y se determina, (Incropera y Witt, 2009):  
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f = (0.79 ∗ ln(Rei) − 1.64)
−2                                                  Ec. (37) 




                                                  Ec. (38) 
Donde:  
 (Re)i: Número de Reynolds del fluido interno.  




 dint: Diámetro interior de los tubos [m] 




Para evaluar el diámetro interior, es necesario determinar el flujo másico unitario 
por cada tubo, (Shapiro y Howard, 2005):   
ṁu,t = ρfi ∗ Vfi ∗ S                                                          Ec. (39) 




                                                                 Ec. (40) 
Donde:  








 Nt: Número de tubos totales  








 S: Superficie transversal de transferencia de calor [m2] 










 dint: Diámetro interior de los tubos [m] 
 S: Superficie transversal de transferencia de calor [m2] 
Para normalizar el diámetro, se debe cuantificar el número de cedula, (Amau, 
2010): 
Sch = 1000 (
p
s
) ∗ fs                                              Ec. (42) 
Dónde:  
 P: presión de trabajo [bar] 
 S: esfuerzo de trabajo [bar] 
 fs: factor de seguridad 
 
1.3.7.2. Coeficiente de transferencia de calor externo.  
Es la relación de la potencia del fluido que circula por el exterior y la superficie 




                                                     Ec. (43) 
Donde:  




 (Nu)e: Número de Nusselt del fluido externo  




 dext: Diámetro exterior de los tubos [m] 
El número de Nusselt:  
 





 (Nu)e: Número de Nusselt del fluido externo  
 (Re)e: Número de Reynolds externo 
 Pre: Número de prandtl promedio del fluido externo 




                                                   Ec. (45) 
Donde:  
 (Re)e: Número de Reynolds externo 




 dh: Diámetro hidráulico  [m] 




El diámetro hidráulico:  
dh =
Dint
2 − Nt ∗ dext
2
Dint + Nt ∗ dext
                                          Ec. (46) 
 
Donde:  
 Dint: Diámetro interior de la coraza [m] 
 dext: Diámetro exterior de los tubos [m] 
 Nt: Número de tubos totales en el intercambiador de calor.  
El diámetro interior de la coraza:  
Dint = √[(NL − 1)L]
2 + [(NT − 1)L]
2  + 2L                            Ec. (47) 
Donde:  
 NL: Número de tubos laterales del intercambiador de calor. 
 NT: Número de tubos Transversales del intercambiador de calor. 
 L: Distancia entre centros de tubos [m] 
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                                                          Ec. (48) 
Donde:  





















)                                         Ec. (49) 
Donde:  
 Af: Área transversal de circulación del fluido externo [m
2] 
 Dint: Diámetro interior de la coraza [m] 
 dext: Diámetro exterior de los tubos [m] 
 Nt: Número de tubos totales en el intercambiador de calor.  
 
1.3.7.3. Coeficiente Global de transferencia calor.  
Es el agrupamiento de los coeficientes de transferencia de calor por convección 
(interno y externo), la conductividad térmica del material de los tubos y las 
resistencias de ensuciamiento, con la finalidad de obtener un solo coeficiente de 












+ Rf,externo + Rf,interno


















 δttubo: Espesor de los tubos [m] 













1.3.7.4. Variación de temperatura media logarítmica.  
 
Es la temperatura promedio de las temperaturas medias del fluido interno y 







                                               Ec. (51) 
 ∆TmL: Variación de temperatura media logarítmica [°C] 
 ∆Tmax: Variación de temperatura máxima en el I.C [°C] 
 ∆Tmin: Variación de temperatura mínima en el I.C [°C] 
 Tsat: Temperatura de saturación [°C] 
 
1.3.7.5. Calor útil.  
Es la potencia térmica aprovechada por el fluido frio, debido al aumento de su 
temperatura, (Cengel, 2007).   
Q̇util = ṁf ∗ Cpfi ∗ (Ts − Te)                              Ec. (52) 
Donde:  
 Q̇util: Calor útil del I.C [KW] 
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 Ts: Temperatura de salida del fluido interno [°C] 
 Te: Temperatura de ingreso del fluido externo [°C] 
 
1.3.7.6. Superficie de intercambio de calor total.  
Es el área necesaria para la transferencia de calor entre los fluidos interno y 




                                                      Ec. (53) 
Donde:  
 SIC: Superficie lateral de intercambio de calor total de los tubos [m
2] 
 Q̇util: Calor útil del I.C [KW] 




 ∆TmL: Variación de temperatura media logarítmica [°C] 
Una vez, obtenida la superficie de intercambio de calor, se determina la longitud 
necesaria de transferencia de calor, (Cengel, 2007):  
Lt =
SIC
π ∗ dext ∗ Nt
                                                  Ec. (54) 
Donde:  
 Lt: Longitud unitaria de los tubos [m] 
 SIC: Superficie lateral de intercambio de calor total de los tubos [m
2] 
 dext: Diámetro exterior de los tubos [m] 
 Nt: Número de tubos totales en el intercambiador de calor.  
 
1.3.8. Aislamiento térmico. 
Es el proceso para reducir las pérdidas de calor al medio ambiente, donde el 
mejor aislamiento es aquel que posee la menor posible conductividad térmica. Un 
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correcto aislamiento térmico permite a una empresa lograr un ahorro económico, 
proteger a sus trabajadores y proteger el medio atmosférico, (Esplugas y 
Chamarro, 2005).  
Para determinar el correcto espesor del aislamiento térmico, se debe proceder:  
 Primero:  determinar la superficie exterior, (Esplugas y Chamarro, 2005):  
Se = π ∗ Dext ∗ L                                                   Ec. (55) 
Donde:  
 Se: Superficie exterior [m
2] 
 Dext: Diámetro del exterior [m] 
 L: Longitud [m] 
Segundo: determinar el calor perdido sin aislante, (Esplugas y Chamarro, 2005):   
Qs,a = Se ∗ ho ∗ (Tp − T0)                                           Ec. (56) 
Dónde:  
 Qs,a: Potencia térmica sin aislante [W]    
 Se: Superficie exterior [m
2] 




 Tp: Temperatura de la pared exterior sin aislante [°C]    
 T0: Temperatura del medio atmosférico [°C]    
Tercero: determinar el calor con aislante, (Esplugas y Chamarro, 2005):   
Qc,a = Qs,a ∗ (1 − ηaisl)                                           Ec. (57) 
Dónde:  
 Qc,a: Potencia térmica con aislante [W]    
 Qs,a: Potencia térmica sin aislante [W]    
 ηaisl: Rendimiento del aislante térmico.  
 Cuarta: Diámetro exterior del aislante, (Esplugas y Chamarro, 2005):     
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De,a = Dext ∗ e
2π∗Ka∗L∗(Tp− T0)
Qc,a                                             Ec. (58) 
Dónde:  
 De,a: Diámetro exterior del aislante [m] 




 L: Longitud [m] 
 Tp: Temperatura de la pared exterior con aislante [°C]    
 T0: Temperatura del medio atmosférico [°C]    
 Dext: Diámetro del exterior [m] 
 Qc,a: Potencia térmica con aislante [W]    
La conductividad térmica del aislante, se evalúa, (Esplugas y Chamarro, 2005): 
Ka = 0.04176 + 0.000232 ∗ Tm                                           Ec. (59) 
Dónde:  
 Tm: Temperatura media en el aislante [°C]    




                                           Ec. (60)  
Dónde:  
 δa: Espesor del aislante térmico [m] 
 De,a: Diámetro exterior del aislante [m] 
 Dext: Diámetro del exterior [m] 
Una vez determinado el espesor del aislante, es necesario determinar el número 
de fardos unitario y total, (Esplugas y Chamarro, 2005):   








 nf,u: número de fardos unitarios  
 Se: Superficie exterior [m
2] 
 Sf: Superficie de un fardo [m
2] 




                                                        Ec. (62) 
Dónde:  
 nf,t: número de fardos totales  
 δa: Espesor del aislante térmico [m] 
 δf: Espesor del fardo [m] 
 
1.3.9. Análisis estructural.  
El análisis estructural, nos permite que los intercambiadores de calor instalados 
operen correctamente libres de pandeo en su estructura de soporte. Esta 
metodología nos permite una selección correcta de las de vigas estructurales, 
placas de soporte, pernos y cimientos.   
1.3.9.1. Selección de la viga estructural.  
La selección de una viga estructural depende directamente del momento de 
inercia y radio de giro.  
Carga critica por pandeo: 
(Pcr)t = WI.C ∗ n                                                    Ec. (63) 
Dónde:  
 (Pcr)t: carga critica de pandeo total [N] 
 WI.C: peso del intercambiador de calor [N] 
 n: factor de seguridad  
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                                                    Ec. (64)  
Dónde:  
 I: momento de inercia [m4] 
 (Pcr)t: carga critica de pandeo total [N] 
 H: altura de la columna [m] 
 E: módulo de elasticidad o Young [Pa] 




                                                            Ec. (65) 
Dónde:  
 r: radio de giro [m] 
 H: altura de la columna [m] 
1.3.9.2. Placas de soporte.  
Es muy relevante determinar el espesor de las placas bases para evitar flexión, 
así como el diámetro óptimo de los pernos. 
Espesor de las placas, (Singer, 2008).  
t =
2 ∗ WP ∗ n
l ∗ Sy
                                                 Ec. (66) 
Dónde:  
 t: espesor mínimo de la placa base [m] 
 WP: peso del I.C y columna [N] 
 n: factor de seguridad  
 l: lado mínimo de la placa [m] 
 Sy: esfuerzo de fluencia del material de la placa [Pa] 




Diámetro de los pernos, (Singer, 2008):   
d =
n ∗ VP
π ∗ τmax ∗ t
                                                 Ec. (67) 
Dónde:  
 d: diámetro del perno [m] 
 VP: fuerza cortante [N] 
 n: factor de seguridad  
 t: espesor mínimo de la placa base [m] 
 τmax: esfuerzo máximo o admisible de la placa [Pa] 
 
1.3.9.3. Cimientos.  
Es la base de concreto expuesta a esfuerzo axial, que soporta el peso del 
conjunto: intercambiador de calor, columna, placas bases y pernos, (Harper, 
2004).    
b = (
Wneto
(σadm)t − γc ∗ e
)
0.5
                                    Ec. (68) 
Dónde:  
 b: largo y ancho del cimiento [m] 
 e: altura o profundidad del cimiento [m] 
 Wneto: carga total que soporta el cimiento [N] 
 (σadm)t: esfuerzo admisible del terreno [Pa] 





1.3.10. Diseño de recipiente de almacenamiento mediante el código ASME 
Sección VIII Div. 1 
Metodología que permite determinar el espesor máximo, longitud y diámetro del 





1.3.10.1. Masa del combustible de almacenamiento.   
Es la masa contenida en el tanque cilíndrico horizontal, para almacenar el 
combustible gaseoso en fase líquida, (Beltrán, 2008). 
mc = ṁc ∗ tp                                                Ec. (69) 
 
 Dónde:  








 tp: tiempo de almacenamiento del combustible [h] 
 
1.3.10.2. Densidad del combustible.  
Depende de la densidad de los compuestos del combustible y sus participaciones 
másicas, (Beltrán, 2008).  
ρL = ∑ ρi ∗
n
i=1
gi                                                     Ec. (70) 
Dónde:  








 gi: participación másica de los compuestos del combustible 
 
1.3.10.3. Volumen del combustible en el recipiente.  
Refiere de la masa del combustible, respecto a la densidad del combustible en 









 Vc: volumen del combustible [m
3] 
 mc: masa de combustible [Kg] 





1.3.10.4. Volumen máximo de almacenamiento.  
Los tanques de almacenamiento de gas natural, por lo general se diseñan con un 
porcentaje adicional a su capacidad máxima, (Beltrán, 2008). 
 
(Vc)máx = Vc ∗ f. s                                                 Ec. (72) 
Dónde:  
 (Vc)máx: volumen máximo de combustible [m
3]  
 Vc: volumen del combustible [m
3] 
 f. s: factor de servicio de llenado  
1.3.10.5. Vida operativa del tanque de almacenamiento.  
Es la máxima vida de operación del tanque bajo condiciones seguras, 
dependiendo del margen de corrosión y velocidad de corrosión, (Beltrán, 2008).  
 
Vida operativa =  
C 
v
                                              Ec. (73) 
Dónde:  
 C: margen de corrosión [pulg]  










1.3.10.6. Presión de diseño.  
Es la presión de soporte máximo del tanque en condiciones de operaciones, 
(Beltrán, 2008).  
Po ≤ 300 Psi →  P = (Po + 30 )                            Ec. (74) 
Dónde:  
 Po: presión del combustible [Psi]  
 P: presión de diseño del recipiente [Psi]  
 
1.3.10.7. Dimensionamiento óptimo del recipiente.  
Para la evaluación del diámetro óptimo, de debe calcular el factor de recipiente “f”, 
el cual, intersectado con el flujo volumétrico máximo de combustible, determinar el 
diámetro interior del recipiente, (Beltrán, 2008).    
F =
P
C ∗ S ∗ E
                                                  Ec. (75) 
Dónde: 
 P: presión de diseño [Psi] 
 C: margen de corrosión [pulg] 
 S: esfuerzo máximo permisible de diseño [Pa] 
 E: eficiencia de la soldadura 
1.3.10.8. Longitud del tanque.  
Ya obtenido el diámetro interno óptimo, se procede a determinar el valor de la 




2 −  
Dint
3




 L: longitud del tanque [m] 
 (Vc)máx: volumen máximo de combustible [m
3]  
 Dint: diámetro interior del tanque [m] 
 
1.3.10.9. Espesor del cuerpo y tapas por presión interna.  
Para un recipiente cilíndrico horizontal por presión interna, es necesario realizar 
independientemente el cálculo del espesor del cuerpo y las tapas, (Beltrán, 2008).    
t =
P ∗ Rint
S ∗ E − 0.6 P
                                                      Ec. (77) 
Dónde: 
 t: espesor mínimo del tanque [pulg] 
 P: presión de diseño [Psi] 
 C: margen de corrosión [pulg] 
 S: esfuerzo máximo permisible de diseño [Psi] 
 E: eficiencia de la soldadura 
 Rint: radio interior del tanque [pulg] 
Donde el espesor total del tanque:  
te = t + 2 ∗ C                                                      Ec. (78) 
Dónde: 
 te: espesor total del recipiente [pulg] 
 t: espesor mínimo del tanque [pulg] 
 C: margen de corrosión [pulg] 
1.3.10.10. Cálculo del espesor de pared de las tapas semielípticas.  
Para un recipiente cilíndrico horizontal por presión interna, es necesario realizar el 
cálculo del espesor de las tapas semielípticas, (Beltrán, 2008).     
t =
P ∗ Rint
S ∗ E − 0.1 P




 t: espesor mínimo del tanque [pulg] 
 P: presión de diseño [Psi] 
 C: margen de corrosión [pulg] 
 S: esfuerzo máximo permisible de diseño [Psi] 
 E: eficiencia de la soldadura 
 Rint: radio interior del tanque [pulg] 
1.3.10.11. Alturas interior y exterior del tanque de almacenamiento.  




                                                      Ec. (80) 
hext = hint + te                                                 Ec. (81) 
Dónde:  
 Dint: diámetro interior del tanque [pulg] 
 hint: altura interior del tanque [pulg] 
 hext: altura exterior del tanque [pulg] 
 te: espesor total del recipiente [pulg] 
 
1.3.10.12. Diámetro exterior del tanque.  
Es el diámetro más seguro, al cual un tanque de almacenamiento, cumple las 
normas de diseño, (Beltrán, 2008).         
Dext = Dint + 2 ∗ te                                             Ec. (82) 
Dónde:  
 Dint: diámetro interior del tanque [pulg] 
 Dext: diámetro exterior del tanque [pulg] 




1.3.11. Costos de generación de vapor. 
Es el costo referente a la producción de una tonelada métrica de vapor saturado, 
depende del costo unitario del combustible, flujo másico de combustible y flujo 





∗ 1000                                                  Ec. (83) 
Dónde:  

















1.3.12. Periodo de retorno de la inversión. 
Es una medida de cuantificación que determina el periodo de tiempo que se 
requiere para que los flujos netos de efectivo de una inversión recuperen su 




                                                                  Ec. (84) 
Dónde: 
ROI: Retorno operacional de la inversión [años] 
I: Inversión para la ejecución del proyecto [$] 
B: Beneficio logrado por el proyecto [$/año] 
 
1.3.13. Valor actual neto. 
Es un método de valoración de inversiones que puede definirse como la diferencia 
entre el valor actualizado de los cobros y de los pagos generados por una 










                                                       Ec. (85) 
 
Dónde: 
 VAN : Valor actual neto [$]  
 Vt: Flujos de caja en cada tiempo [$] 
 r: Interés [%] 
 t: Número de períodos considerados [años] 
 IO: Valor del desembolso inicial de la inversión [$] 
 
1.3.14. Tasa interna de retorno. 
Es la tasa efectiva anual o tasa de descuento que hace que los valores actuales 
netos de todos los flujos de efectivo de una determinada inversión sean igual a 
cero, (Sowell, 2013). 
 






= 0                                               Ec. (86) 
 
Dónde: 
 TIR: Tasa interna de retorno [%] 
 VAN: Valor actual neto [$]  
 Vt: Flujos de caja en cada tiempo [$] 
 t: Número de períodos considerados [años] 
 IO: Valor del desembolso inicial de la inversión [$] 
1.4. Formulación del problema. 
¿En qué medida la propuesta estratégica de gestión energética reducirá el 
consumo energético de la caldera pirotubular Johnston Boiler de 900BHP de la 
empresa CNC SAC?  
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1.5. Justificación del estudio. 
Relevancia económica: La reducción del consumo energético a través de una 
propuesta estratégica de gestión energética, reducirá los costos en consumo de 
combustible y costos de generación de vapor de la caldera pirotubular de la 
empresa pesquera CNC SAC.    
 
Relevancia tecnológica: Las propuestas de gestión energética, permiten 
implementar tecnología de uso moderno en plantas térmicas eficientes, como 
tanques de revaporizado, aislamiento térmico, implementación de 
intercambiadores de calor para el calentamiento de los fluidos aire y agua, que 
permiten aumentar la eficiencia y mejorar la operación de un caldero.  
 
Relevancia institucional: El estudio de propuestas de gestión energética para 
reducir el consumo energético, permite contribuir con las plantas térmicas y 
termoeléctricas, donde su fuente primaria es la generación de vapor con calderas.  
 
Relevancia socio-ambiental: El presente estudio permite reducir la cantidad de 
masa de gases residuales evacuados por las calderas, reduciendo de esta 
manera la masa de dióxido de carbono y dióxido de azufre. Además del 
aprovechamiento del vapor flash y reutilización del agua de alimentación. 
 
1.6. Hipótesis. 
La propuesta estratégica de gestión energética si reducirá el consumo energético 
de la caldera pirotubular Johnston Boiler de 900BHP de la empresa CNC S.A.C  
 
1.7. Objetivos 
1.7.1. Objetivo General. 
Proponer una estratégica de gestión energética para reducir el consumo 
energético de la caldera pirotubular Johnston Boiler de 900BHP de la empresa 
CNC S.A.C  
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1.7.2. Objetivos específicos. 
1. Determinar los parámetros de operación actuales del pirotubular, como flujos 
másicos: purga, gases residuales, aire de combustión y vapor flash, eficiencia 
energética y costos de vapor.    
2. Implementar un sistema de cambio de combustible para el caldero pirotubular, 
cambiando el actual combustible petróleo industrial N°6 por gas natural.  
3. Implementar sistemas de recuperación de calor (vapor flash y gases 
residuales) para el calentamiento del aire de combustión y agua de 
alimentación.  
4. Determinar los nuevos parámetros de operación basado en la reducción del 
consumo energético mediante las propuestas estratégicas de gestión 
energética.  
5. Dimensionar y seleccionar las estructuras metálicas, placas de soporte, pernos, 
cimientos y aislamiento térmico para la tecnología a implementar con la gestión 
energética. 
6. Realizar un análisis ecológico de impacto ambiental, basado en la reducción de 
la masa de dióxido de carbono y dióxido de azufre.   
7. Realizar un análisis económico, calculando el beneficio útil, inversión inicial y 
periodo de retorno de la inversión.  
8. Realizar un análisis financiero, calculando las principales herramientas 



























2.2. Variables, operacionalización. 
2.2.1. Variables independientes. 
- Propuesta estratégica de gestión energética  








 Temperatura del agua de alimentación [°C] 




 Temperatura del aire de combustión [°C] 




 Solidos disueltos totales del agua [ppm] 
 
2.2.2. Variables dependientes. 
- Consumo energético de la caldera pirotubular Johnston Boiler de 
900BHP 




 Rendimiento energético [%] 
 Costos de combustible [$/año] 
 Costos de vapor [$/Kg] 
 Temperatura de gases residuales [°C] 
 
2.2.3. Variables intervinientes.  
- Condiciones debido a parámetros ambientales  
 Perdidas energéticas [KW] 
 Temperatura ambiental [°C] 
 Presión atmosférica [Pa] 







Caja negra:  




Variables Indicadores Definición conceptual Definición operacional 
Escala de 
medición 










Flujo másico de 
combustible 
Consumo horario de combustible del caldero pirotubular en 
condiciones de operación en un determinado periodo 
El consumo horario de combustible, se 




Poder calorífico inferior 
del combustible 
Cantidad de energía útil en la combustión con el aire y depende 
del tipo de combustible de consumo del caldero pirotubular 
Depende de la gravedad API y participación 
másica de los compuestos.  
Cuantitativa 
(KJ/Kg) 
Temperatura del agua 
de alimentación 
Temperatura de ingreso del agua en el caldero pirotubular, 
proveniente de la mezcla agua tratada y condensado 




Flujo másico de agua 
Consumo horario de agua de alimentación del caldero 
pirotubular proveniente del tanque de agua de alimentación 
El consumo horario de agua, se registra 
diariamente mediante el análisis documental 
Cuantitativa 
(Kg/s) 
Temperatura del aire de 
combustión 
Temperatura del aire de ingreso a la cámara de combustión, 
para su mezcla con el combustible 
La temperatura de aire para la combustión 
ingresa a condiciones ambientales 
Cuantitativa 
(°C) 
Flujo másico de aire 
Consumo horario de aire del caldero pirotubular, a través de un 
ventilador de tiro forzado 
Depende del ratio de combustión o gases de 
combustión y combustible  
Cuantitativa 
(Kg/s) 
Temperatura de gases 
residuales 
Temperatura de los gases evacuados por la chimenea del 
caldero pirotubular, cuando están en máxima operación  
Temperatura máxima de los gases, se 




Solidos disueltos totales 
del agua 
Dureza contenida en el agua de alimentación y purgas del 
caldero pirotubular 
Contaminación del agua y purgas, se registra 
diariamente mediante el análisis documental 
Cuantitativa 
(ppm) 
Variable Dependiente  
 
Consumo energético de la 
caldera pirotubular Johnston 
Boiler de 900BHP 
 
Flujo másico de gases 
residuales 
Consumo horario de gases evacuados del caldero pirotubular, 
mezcla de aire y combustible 
Se evalúa a través de un balance masa y 




Es el porcentaje de calor total aprovechado o útil del caldero 
pirotubular 
Se evalúa a través de un balance masa y 
energía al caldero 
Cuantitativa 
(%) 
Costos de combustible Referido al beneficio logrado, debido a la reducción del consumo Se evalúa mediante el análisis del beneficio Cuantitativa 
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de combustible económico del combustible  ($/año) 
Costos de vapor 
Refiere al costo de un 1Kg de vapor generado, dependiendo del 
costo unitario del combustible, flujo másico de vapor y flujo 
másico de combustible 
Se evalúa mediante el análisis del beneficio 
económico de la generación de vapor 
Cuantitativa 
($/Kg) 




Condiciones debido a 
parámetros ambientales 
Perdidas energéticas 
Referidas a las perdidas por gases, hollín, convección, 
combustión incompleta, radiación y purgas, que dependen de 
factores como la temperatura ambiental, presión ambiental y 
velocidad del aire 
Se evalúa a través de un balance masa y 




Temperatura que depende de la ubicación geográfica y afectan 
indirectamente la operación de un caldero 
Se obtiene de datos históricos de la 




Presión que depende de la ubicación geográfica y afectan 
indirectamente la operación de un caldero 
Se obtiene de datos históricos de la presión 
ambiental en la zona. 
Cuantitativa 
(Pa) 
Velocidad del aire 
Velocidad que depende de la ubicación geográfica y afectan 
indirectamente la operación de un caldero 
Se obtiene de datos históricos de la velocidad 





2.3. Población y muestra.  
  Población: 
Plantas térmicas pesqueras   
 Muestra:  
Caldera pirotubular Johnston Boiler de 900 BHP de empresa pesquera CNC SAC. 
2.4. Técnicas e instrumentos de recolección de datos. 
Técnica Instrumento 
Análisis Documental Fichas de registros 
 
El análisis documental a la caldera pirotubular, a través de fichas de registro nos 
permitirá obtener los principales datos de funcionamiento, como presión de 
servicio, flujo másico de vapor saturado, temperatura del agua de alimentación, 
consumo horario de combustible, temperatura del combustible, temperatura del 
aire de combustión, temperatura de gases residuales, solidos disueltos totales del 
agua de alimentación y purgas, exceso de aire, dimensiones y costo unitario del 
combustible. Permitiendo determinar la masa de gases calientes, rendimiento 
energético, costos de combustible y costos de generación de vapor actualmente, 
para posteriormente mediante las estrategias de gestión energética, reducir la 
masa de gases quemados (dióxido de carbono y dióxido de azufre), maximizar el 
rendimiento energético, reducir las pérdidas energéticas, minimizar los costos en 
consumo de combustible y reducir el costo de producción de vapor saturado,       
2.5. Métodos de análisis de dato. 
Para la tabulación de los resultados de la reducción del consumo energético 
obtenidos, se expresarán en tablas y gráficos de barras elaborados en Excel, y 
diagrama de Sankey para las pérdidas en el caldero. Permitiendo comparar las 


















3.1. PARÁMETROS ACTUALES DE OPERACIÓN DEL CALDERO 
PIROTUBULAR JOHNSTON BOILER DE 900BHP DE LA EMPRESA CNC. 
3.1.1. Flujos másicos de operación.  
3.1.1.1. Flujo másico de purgas.   
El flujo másico de vapor es 3.915 kg/s, los sólidos disueltos totales del agua de 
alimentación 350ppm y los sólidos disueltos totales de purgas 2200ppm.   











3.1.1.2. Flujo másico de gases residuales.  
El flujo másico de combustible 0.2894 Kg/s y el ratio de combustión 27.5 Kga/Kgc 
De la ecuación (29):  







3.1.1.3. Flujo másico de aire para la combustión.  
El flujo másico de combustible 0.2894 Kg/s y el ratio de combustión 30.5 Kga/Kgc 
De la ecuación (28):  







3.1.1.4. Flujo másico de vapor flash. 
El condensado de las purgas se evacua a 9.3 bar absolutos con una entalpia de 
líquido saturado 748.8 KJ/Kg y el vapor flash o vapor vivo a 1 bar absoluto con 
una entalpia de líquido saturado 417.5 KJ/Kg y entalpia de vapor 2675.5 KJ/Kg.  




] ∗ 100 = 14.7% 
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Y de la ecuación (33): 
Con los valores obtenidos del flujo másico de purgas 0.741 Kg/s y porcentaje de 










    
 
3.1.2. Rendimiento energético en condiciones actuales. 
Para la evaluación del rendimiento energético en condiciones actuales, se debe 
primero determinar el poder calorífico inferior del combustible y el calor total en la 
combustión   
El Poder calorífico del petróleo industrial N°6, tiene una gravedad de 11.5 °API. 
De la ecuación (22):  








El calor total de combustión, depende del flujo másico de aire 7.96 Kg/s, con una 
temperatura de aire 20°C, calor especifico de aire 1.007 KJ/Kg°C, flujo másico de 
combustible 0.2894 Kg/s, temperatura del combustible 65°C, calor especifico de 
combustible 3 KJ/Kg y poder calorífico inferior 40353.3 KJ/Kg.  

















HT = 11895 KW 
3.1.2.1. Pérdida por gases residuales.  
Con un flujo másico de gases residuales 8.25 Kg/s, calor especifico a presión 
constante de la mezcla gases y aire 1.057 KJ/Kg°C, temperatura de gases 
residuales 240°C y temperatura ambiental 20°C.  
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∗ (240 − 20)°C 
H1 = 1918.455 KW 
 





∗ 100 = 16.13% 
 
3.1.2.2. Pérdida de calor por combustión incompleta.  
De la ecuación (8), determinamos el flujo volumétrico de los gases residuales, con 
una densidad en los gases 0.6956 Kg/m3 y un flujo másico de gases residuales de 













El análisis de gases residuales, establece una participación volumétrica del 
monóxido de carbono de 0.12%. Asimismo, el poder calorífico inferior del 
monóxido de carbono es 12720 KJ/m3. 











H2 = 181.03 KW 
 
De la ecuación (6), determinamos el porcentaje perdido en combustión 









3.1.2.3. Pérdida de calor por Hollín.  
El flujo másico de gases residuales 8.25 Kg/s, el análisis de gases de combustión 
contiene una participación másica de carbono de 0.06% y el poder calorífico 
inferior másico del monóxido de carbono es 32714.7 KJ/Kg.  
De la ecuación (10):   










H3 = 162 KW 




∗ 100 = 1.36%   
 
3.1.2.4. Pérdida de calor por purgas.  
La caldera tiene un flujo másico de purgas evacuado de 0.741 Kg/s, entalpia de 
líquido saturado en las purgas de 748.8 KJ/Kg y la entalpia de líquido saturado del 
agua de alimentación 251.1 KJ/Kg.     
 











H4 = 368.8 KW 
 





∗ 100 = 3.10%   
 
3.1.2.5. Pérdida de calor por convección.  
Para evaluar las perdidas por convección en el caldero pirotubular, se tiene 
primero que determinar la superficie lateral del caldero y el coeficiente global de 




De la ecuación (16), determinamos la superficie lateral exterior, el cual tiene un 
diámetro exterior de 3.62 m y una longitud de 5.84 m  
 
Sb = π ∗ 3.62 m ∗ 5.84 m = 66.42 m
2 
 
De la ecuación (17), determinamos el coeficiente de transferencia de calor pared 
medio ambiente, donde la velocidad del aire que afecta las paredes del caldero es 
3.33 m/s. 






Por lo tanto, de la (15), determinamos la potencia pérdida por convección donde 
la temperatura de pared exterior del caldero es 55°C, con una temperatura 
ambiental promedio de la zona de 20°C. 
  
H5 =
66.42 m2 ∗ 24.30
W
m2°C




H5 = 56.50 KW 
 





∗ 100 = 0.47%   
 
3.1.2.6. Pérdida de calor por radiación.  
Para determinar la pérdida por radiación, se debe determinar primero la 
temperatura por gases calientes y temperatura pared de hogar.  
 
Temperatura de gases calientes, ecuación (30): con un calor total de 11895 KW, 
flujo másico de gases residuales 8.25 Kg/s, con un calor especifico promedio en 











= 1092.3°C = 1365.45°K 
Y la temperatura del hogar, ecuación (31):  
Th = 1092.3°C − 5°C = 1087.3 °C = 1360.45°K 
La emisividad en el hogar con petróleo industrial es 0.65, el diámetro del hogar 
1.35m y la longitud 5.12m por lo tanto la superficie lateral del hogar es 21.71m2, 
reemplazando en la ecuación (19):   
 
H6 =
0.65 ∗ 5.67 ∗ 10−8
W
m2°K4
∗ 21.71m2 ∗ (1365.454 − 1360.454)°K4
1000
 
H6 = 40.52 KW 
 





∗ 100 = 0.34%  
 
Por lo consiguiente, el rendimiento energético del caldero pirotubular de 900BHP 
en condiciones de operación actual, seria:  
De la ecuación (3):   
 
ηenerg = 100% − (16.13 + 1.52 + 1.36 + 3.10 + 0.47 + 0.34) % 
ηenerg = 77.08% 
En la figura 1, se muestran las perdidas energéticas y su porcentaje, del caldero 








En la figura 2, se muestra el porcentaje perdido por cada pérdida energética del 
caldero de 900BHP  
 
Figura 2:  Porcentaje de pérdidas actualmente por el caldero de 900BHP 
En la figura 3, se muestra el diagrama de Sankey, en condiciones de operación 
























Potencias térmicas pérdidas (KW) en condiciones actuales del 
























Porcentaje de pérdidas térmicas (%) en condiciones actuales 




Figura 3: Diagrama de Sankey en condiciones de operación actual del caldero  
 
3.1.3. Costos de generación de vapor saturado en condiciones actuales. 
El consumo de combustible del caldero en condiciones actuales es 0.2894 Kg/s, 
el flujo másico de vapor 3.915 Kg/s y el costo unitario de combustible 2.6 $/gal 
(0.718 $/Kg).  




















3.2. IMPLEMENTACIÓN DE CAMBIO DE COMBUSTIBLE DEL CALDERO 
JOHNSTON BOILER DE 900BHP.  
Se pretende implementar el cambio de combustible petróleo industrial N°6 por un 
combustible limpio, renovable y ecológico como el gas natural, tal como se detalla 
en la figura 4.  
 
Figura 4: Implementación de sistema de consumo de gas natural para el caldero 










3.2.1. Determinación del consumo de gas natural del caldero de 900BHP. 
Para la evaluación del consumo másico de gas natural que consumiría el caldero 
pirotubular Johnston Boiler de 900BHP, procederemos:    
3.2.1.1. Composición del gas natural en Perú.  
El gas natural del Perú, está compuesto en mayor composición de metano. El 
Organismo Supervisor de la Inversión en Energía y Minería (Osinergmin), 
establece la siguiente composición para el gas natural, Anexo A.3:     
Tabla 1: composición del gas natural en el Perú 
Componente Nomenclatura Composición másica (%) 
Metano CH4 95.08 
Etano C2H6 2.14 
Propano C3H8 0.29 
Butano C4H10 0.11 
Pentano C5H12 0.04 
Hexano C6H14 0.01 
Nitrógeno N2 1.94 
Gas carbónico CO2 0.39 
Fuente: Organismo Supervisor de la Inversión en Energía y Minería, 2017 
 
3.2.1.2. Poder calorífico inferior del gas natural. 
El poder calorífico inferior a través de la ecuación de Dulong para combustibles 
gaseosos, depende de la masa molar de cada hidrocarburo, participación másica 
y poder caloríficos inferiores del carbono e hidrogeno.  
En la tabla 2, se evalúan los PCI de cada componente (Hidrocarburo, HC) para 





















𝐂𝐇𝟒 12 4 16 54495.558 0.9508 51814.376 
𝐂𝟐𝐇𝟔 24 6 30 50139.386 0.0214 1072.983 
𝐂𝟑𝐇𝟖 36 8 44 48555.324 0.0029 140.810 
𝐂𝟒𝐇𝟏𝟎 48 10 58 47735.981 0.0011 52.510 
𝐂𝟓𝐇𝟏𝟐 60 12 72 47235.272 0.0004 18.894 
𝐂𝟔𝐇𝟏𝟒 72 14 86 46897.584 0.0001 4.690 
𝐍𝟐 - - - - 0.0194 - 
𝐂𝐎𝟐 12 - 12 32714.7 0.0039 127.587 
 53231.85 
Para el análisis, se consideró: 𝐏𝐂𝐈𝐂 = 𝟑𝟐𝟕𝟏𝟒. 𝟕
𝐊𝐉
𝐊𝐠




Fuente: Organismo Supervisor de la Inversión en Energía y Minería, 2017 
Por lo consiguiente, queda establecido que el PCI del gas natural de los 
yacimientos del Perú, es 53231.85 KJ/Kg. 
3.2.1.3. Análisis de combustión con gas natural. 
El objetivo es determinar la relación aire-combustible real con gas natural a la cual 
operara el caldero pirotubular. Para lo cual se debe determinar el número de Kmol 
de cada hidrocarburo en base a 100 Kg de combustible, tal como se detalla en la 
tabla 3.   











𝐂𝐇𝟒 16 95.08 5.9425 
𝐂𝟐𝐇𝟔 30 2.14 0.0713 
𝐂𝟑𝐇𝟖 44 0.29 0.0066 
𝐂𝟒𝐇𝟏𝟎 58 0.11 0.0019 
𝐂𝟓𝐇𝟏𝟐 72 0.04 0.0006 
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𝐂𝟔𝐇𝟏𝟒 86 0.01 0.0001 
𝐍𝟐 28 1.94 0.0693 
𝐂𝐎𝟐 44 0.39 0.0089 
  100  
 
3.2.1.3.1. Combustión completa. 
Para análisis de combustión es necesario, definir la masa de gas natural, aire y 
gases residuales en función de sus números de moles y peso molecular. 
 mGas Natural = 5.9425CH4 + 0.0713C2H6 + 0.0066C3H8 + 0.0019C4H10 +
0.0006C5H12 + 0.0001C6H14 + 0.0693N2 + 0.0089CO2 
 maire = α ∗ (O2 + 3.76 N2) 
 mgases evacuados = βCO2 + γH2O + φN2   
Sustituyendo en la ecuación (25), el balance de masas: 
5.9425CH4 + 0.0713C2H6 + 0.0066C3H8 + 0.0019C4H10 + 0.0006C5H12
+ 0.0001C6H14 + 0.0693N2 + 0.0089CO2 + α ∗ (O2 + 3.76 N2)
= βCO2 + γH2O + φN2 
 Determinación del número de Kmol, del carbono (Balance de carbonos):  
 
5.9425 + 2 ∗ 0.0713 + 3 ∗ 0.0066 + 4 ∗ 0.0019 + 5 ∗ 0.0006 + 6 ∗ 0.0001 + 0.0089
=  β 
 
β = 6.125 Kmol 
 
 Determinación del número de mol, del hidrogeno (Balance de hidrógenos):  
 
5.9425 ∗ 4 + 6 ∗ 0.0713 + 8 ∗ 0.0066 + 10 ∗ 0.0019 + 12 ∗ 0.0006 + 14 ∗ 0.0001
= 2γ 
 




 Determinación del número de mol, del oxígeno (Balance de oxígenos):  
2 ∗ 0.0089 + 2α = 2β + γ 
α =
2β + γ − 2 ∗ 0.0089
2
=
2 ∗ 6.125 + 12.14 − 2 ∗ 0.0089
2
= 12.2 Kmol 
 Determinación del número de mol, del nitrógeno (Balance de nitrógenos):  
 
2 ∗ 0.0693 + 2 ∗ 3.76α = 2φ 
2 ∗ 0.0693 + 2 ∗ 3.76 ∗ 12.2 = 2φ 
φ = 46 Kmol 
3.2.1.3.2. Combustión real e incompleta. 
De la ecuación (26):  
5.9425CH4 + 0.0713C2H6 + 0.0066C3H8 + 0.0019C4H10 + 0.0006C5H12
+ 0.0001C6H14 + 0.0693N2 + 0.0089CO2 + α ∗ at ∗ (O2 + 3.76 N2)
= βCO2 + γH2O + ωN2 + δO2 
Donde, α, β ∧ γ, se mantienen constantes 
5.9425CH4 + 0.0713C2H6 + 0.0066C3H8 + 0.0019C4H10 + 0.0006C5H12
+ 0.0001C6H14 + 0.0693N2 + 0.0089CO2 + 12.20 ∗ at ∗ (O2 + 3.76 N2)
= 6.125CO2 + 12.14H2O + ωN2 + δO2 
Para el gas natural, el exceso de aire varía entre un mínimo de 10% y un máximo 
de 40%, necesitamos evaluar el consumo de gas natural máximo que consumiría 
el caldero pirotubular, por lo tanto se considerara el 10%, es decir el porcentaje de 
aire teórico (at), es 110%. Anexo A.4.    
Tenemos:  
5.9425CH4 + 0.0713C2H6 + 0.0066C3H8 + 0.0019C4H10 + 0.0006C5H12
+ 0.0001C6H14 + 0.0693N2 + 0.0089CO2 + 12.20 ∗ 1.1
∗ (O2 + 3.76 N2) = 6.125CO2 + 12.14H2O + ωN2 + δO2 
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 Balance de oxígenos: 
 
2 ∗ 0.0089 + 2 ∗ 12.20 ∗ 1.1 = 2 ∗ 6.125 + 12.14 + 2δ 
 
δ = 1.23 Kmol 
 Balance de Nitrógenos: 
2 ∗ 0.0693 + 2 ∗ 3.76 ∗ 1.1 ∗ 12.20 = 2ω 
ω = 50.53 Kmol 
Finalmente, la ecuación real de combustión, seria:  
5.9425CH4 + 0.0713C2H6 + 0.0066C3H8 + 0.0019C4H10 + 0.0006C5H12
+ 0.0001C6H14 + 0.0693N2 + 0.0089CO2 + 13.42 ∗ (O2 + 3.76 N2)
= 6.125CO2 + 12.14H2O + 50.53N2 + 1.23O2 
 
3.2.1.3.3. Masas reales de la combustión. 
De la ecuación real de combustión tenemos;  
Masa de combustible:  
mGas Natural = 5.9425CH4 + 0.0713C2H6 + 0.0066C3H8 + 0.0019C4H10
+ 0.0006C5H12 + 0.0001C6H14 + 0.0693N2 + 0.0089CO2 
mGas Natural = 5.9425 ∗ 16 + 0.0713 ∗ 30 + 0.0066 ∗ 44 + 0.0019 ∗ 58 + 0.0006 ∗ 72
+ 0.0001 ∗ 86 + 0.0693 ∗ 28 + 0.0089 ∗ 44 
mGas Natural = 100 Kg 
Masa de aire:  
maire = 13.42 ∗ (O2 + 3.76 N2) 
maire = 13.42 ∗ (32 + 3.76 ∗ 28) 




Masa de gases residuales:  
mGR =  6.125CO2 + 12.14H2O + 50.53N2 + 1.23O2 
mGR = 6.125 ∗ 44 + 12.14 ∗ 18 + 50.53 ∗ 28 + 1.23 ∗ 32 
mGR = 1942.22 Kg  
 
3.2.1.3.4. Ratio de combustión.  







1842.30  Kg aire
100 Kg GN
 




3.2.1.4. Flujo másico de gas natural.  
La caldera pirotubular con gas natural, debe trabajar a las mismas condiciones, 
referente al calor de combustión del petróleo industrial N°6. 
La ecuación (21), calculamos el flujo másico de combustible de gas natural, donde 







, (MGN = ∑ MCnHm ∗ gi = 16.8
Kg
Kmol
 ). Anexo A.3. Y la temperatura del gas 
natural 15°C. Anexo A.5.  










3.2.2. Diseño del tanque de almacenamiento de gas natural y accesorios de 
seguridad. 
El diseño del tanque de almacenamiento de gas natural, se basada en la 
metodología de cálculo del Código ASME Sección VIII Div. 1; mediante el 
siguiente procedimiento:  
3.2.2.1. Determinación de la masa de gas natural.  
Es la masa contenida en el tanque cilíndrico horizontal, para almacenar gas 
natural en fase líquida, es decir GNL (Gas Natural Licuado).  
 
El tanque de gas natural, se diseñará para un servicio de 3 días (66 horas), por lo 
tanto, la masa contenida en el recipiente, seria:  












3.2.2.2. Densidad del gas natural licuado. 










Densidad del GNL, 
𝛒𝐆𝐍𝐋 
Ecuación (70)  
Líquido C1H4 422.36 0.9508 401.58 
Líquido C2H6 543.83 0.0214 11.64 
Líquido C3H8 580.88 0.0029 1.68 
Líquido C4H10 601.26 0.0011 0.661 
Líquido C5H12 630 0.0004 0.252 
Líquido C6H14 654.8 0.0001 0.0655 
Líquido N2 806.11 0.0194 15.64 
Líquido CO2 1256.74 0.0039 4.901 
 436.42 




3.2.2.3. Volumen de gas natural contenido en el tanque cilíndrico. 
La masa del gas natural en estado líquido (GNL) y en estado gaseoso (GNC) es 
la misma. Por lo tanto:  












3.2.2.4. Volumen máximo. 
Los tanques de almacenamiento de gas natural, por lo general se diseñan con un 
20% adicional a su capacidad máxima.  
De la ecuación (72)  
(VGNL)máx = 120.7 m
3 ∗ 1.2 = 144.84 m3 = 5115 pie3   
3.2.2.5. Condiciones de operación del tanque cilíndrico horizontal. 
Las condiciones de operación del tanque cilindro horizontal a GNL, se regirá 
según lo expuesto en la Sección VIII – División 1 del código ASME:  
 Presión y Temperatura de almacenamiento: Norma Técnica peruana: NTP- 
111.013 
 Presión = 14.5 psi (1 bar abs.) 
 Temperatura = - 162º C (- 259.6 °F) 
 Margen de corrosión: 0.125 pulg (3.175mm) 
 Velocidad de corrosión: 5 milésimas de pulg/año  






= 25 años 
 Material del tanque: Acero al carbón SA-285 Grado C (Material recomendado 
para tanques a gas natural-ASME), con un esfuerzo admisible de 13.8Kpsi, 
(Anexo A.6).  
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 Eficiencia de soldadura: Los tipos de uniones, serán soldados a tope unida 
con soldadura por ambos lados, con una eficiencia del 85%, (Anexo A.6). 
3.2.2.6. Presión de diseño. 
Basada en la presión de operación Po = 14.5 psi:    
De la ecuación (74): 
P = 14.5 + 30 = 44.5 psi 
3.2.2.7. Dimensionamiento óptimo del recipiente.  
Para determinar el diámetro optimo, primero se determina el factor “F” de medidas 
adecuadas en el recipiente a presión:  
De la ecuación (75):  
F =
P




0.125 ∗ 13.8 ∗ 103 ∗ 0.85
= 0.030 pulg−1 
 
 
De la figura 5, intersectamos el valor de 0.030 pulg−1 y 5115 pie3, obteniendo el 
diámetro interior del tanque:   




Figura 5: medidas óptimas del diámetro interior del recipiente  
3.2.2.8. Longitud del tanque.  
Ya obtenido el diámetro interno óptimo, se procede a determinar el valor de la 
longitud del recipiente: 
De la ecuación (76):  
L =
4 ∗ 5115 pie3













3.2.2.9. Cálculo del espesor del cuerpo y tapas por presión interna.  
Para un recipiente cilíndrico horizontal por presión interna, es necesario realizar 
independientemente el cálculo del espesor del cuerpo y las tapas. 
 
Figura 6: Espesor de pared del cuerpo. 
De la ecuación (77), tenemos:  
t =
P ∗ Rint





13.8 ∗ 0.85 − 0.6 ∗ 0.0445
= 0.274 pulg 
En la ecuación (78), al valor obtenido, se le suma el margen de corrosión y el 
valor obtenido se aproxima a valores comerciales (Anexo A.6), es decir:  
te = 0.274 + 2 ∗ 0.125 = 0.524 pulg ≈
5
8








3.2.2.10. Cálculo del espesor de pared de las tapas semielípticas. 
 
Figura 7: Cabezales del recipiente a GNL 
De la ecuación (79), tenemos:  
t =
0.0445 ∗ 72
(13.8 ∗ 0.85 − 0.1 ∗ 0.0445)
= 0.273 pulg 
En la ecuación (78), al valor obtenido, se le suma el margen de corrosión y el 
valor obtenido se aproxima a valores comerciales (Anexo A.6), es decir:  
te = 0.273 + 2 ∗ 0.125 = 0.523 pulg ≈
5
8
 pulg  
3.2.2.11. Calculamos las alturas. 




= 36 pulg 
hext = 36 +
5
8
= 36.625 pulg 
3.2.2.12. Diámetro exterior del tanque de GNL. 
Dext = Dint + 2 ∗ te = 144 + 2 ∗
5
8




En la figura 8, se muestran las principales dimensiones del tanque de GNL 
 
Figura 8: Dimensiones del tanque a GNL 
 
3.2.3. Selección del quemador. 
La selección del quemador, depende del calor total de combustión 11895 KW y 
para evitar sobrecargas, lo aumentaremos al 25% adicional de su carga, es decir 
con un factor de servicio de 1.25. Por lo consiguiente la potencia calorífica del 
quemador seria:  
Q̇quemador = 11895 KW ∗ 1.25 = 14868.75 KW 
Del catálogo de quemadores duales BALTUR, seleccionamos el quemador GI 
MIST 1000 DSPGM CE 60HZ, el cual tiene una potencia nominal de 15500 KW. 









3.3. IMPLEMENTACIÓN DE SISTEMAS DE RECUPERACIÓN DE CALOR.  
3.3.1. Sistema de recuperación de vapor flash.  
Una vez determinado el flujo másico de purgas 0.741 Kg/s (2667.6 Kg/h), el 
porcentaje de recuperación de vapor flash 14.70% y el flujo másico de vapor flash 
0.11 Kg/s (396 Kg/h), se debe seleccionar el adecuado tanque de revaporizado. 
 
Figura 9: Parámetros de operación del tanque de revaporizado 
 





Del proveedor Spirax Sarco, seleccionaremos el tipo de tanque de revaporizado, 
teniendo en cuenta 3 datos: presión manométrica de las purgas o caldera, flujo de 
purgas y presión manométrica de revaporizado, según la figura 11, el tipo de 
tanque revaporizado para la caldera pirotubular Johnston de 900BHP será de tipo 
FV12.  
 
Figura 11: Selección de tanque de revaporizado 









El tanque de revaporizado tendrá un diámetro de 305 mm y una altura de 1340 
mm, con un peso de 191 Kg, tal como se detalla en la figura 12.   
 
Figura 12: Características del tanque de revaporizado 





Figura 13: Instrumentación del tanque de revaporizado 
Fuente: Spirax Sarco, 2017. 
 
Spirax Sarco proporciona la adecuada instrumentación, según el tipo de tanque 
de revaporizado, para el caso de tanque tipo FV12 se muestra en la tabla 5.  




Fuente: Spirax Sarco, 2017. 
 
3.3.2. Implementación de intercambiador de calor para el calentamiento de 
aire por vapor flash. 
 





3.3.2.1. Temperatura de aire caliente.  
Para el diseño del intercambiador de calor, es necesario primero determinar la 
temperatura alcanzada del aire por medio del vapor flash.  
 
Figura 15: Intercambiador de calor para el calentamiento de aire por vapor flash 
- Evaluación del flujo másico de aire: La caldera pirotubular de 900BHP, trabajara 
con gas natural, con un ratio de 18.42 y un consumo de gas natural de 0.2217 
Kg/s. Reemplazando en la ecuación (28):  







- Balance de masa y energía: realizando un balance de masa y energía al 
intercambiador de calor de aire por vapor flash, utilizando las ecuaciones (1) y (2), 
podemos deducir la siguiente formulación de la entalpia del aire caliente:  
hao =
ṁv.f ∗ (hg − hf)
ṁaire
+ hai 
Donde el vapor flash o vivo, tiene una presión de 1bar absoluto y una temperatura 
de 99.63°C, para lo cual la entalpia de líquido es 417.5 KJ/Kg y la entalpia de 
vapor 2675.5 KJ/Kg, con una entalpia del aire frio de 20.14 KJ/Kg. Con los datos 































3.3.2.2. Diseño del intercambiador de calor de aire por vapor flash.  
3.3.2.2.1. Coeficiente de transferencia de calor interno (aire).  





b). Propiedades termofísicas del aire: Se evalúan las propiedades termofísicas 
necesarias del aire a la temperatura media. Anexo A.8.  





















Símbolo ρa γa Ka Pra 
 
c). Número de tubos en el intercambiador: Arreglo cuadrado 
Nt = 25 ∗ 25 = 625 













e). Diámetro interior de los tubos: considerando una velocidad del aire de 10 m/s. 











= 6 ∗ 10−4m2 
Por lo tanto; Ecuación (41): 
dint = √
4 ∗ 6 ∗ 10−4m2
π
= 0.0276 m = 27.6 mm 
- Normalizando el diámetro del diámetro de la tubería:  
Material: Las tuberías de aire están sometidas a una presión de 1bar, por lo 
consiguiente el material más adecuado de acuerdo a la industrial, seria: ASTM A-
53 grado A al Sí, el cual tiene una presión de prueba de 49.20 bar, según la 
dimensión del diámetro de la tubería. Anexo A.10 





∗ 1.75 = 35.57 ≈ 40 
Dimensiones de la tubería: Las dimensiones normalizadas de las tuberías para el 
transporte de aire en el I.C. Anexo A.10, serian:  
Dn = 1 pulg {
dext = 33.40 mm
t = 3.38 mm
dint = 26.64 mm
S = 5.57 ∗ 10−4 m2
 
Vida estimada máxima de la tubería: El Código ASME Sección VIII Div. 1, 
establece que la velocidad de corrosión del acero es 0.127 mm/año (0.005 






= 27 años 
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Recalculando la velocidad del aire en los tubos del intercambiador de calor. 

















s ∗ 0.02664 m




g). Número de Nusselt. Ecuación (35): 
Nua = 0.0263 ∗ 15850.8
0.8 ∗ 0.7220.4 = 53 










3.3.2.2.2. Coeficiente de transferencia de calor externo (Vapor flash).  
a). Propiedades termo físicas del vapor flash:  
El vapor flash en el intercambiador de calor se encuentra a una presión de 1bar @ 
y 99.6316°C en estado de vapor saturado seco, y las propiedades termofísicas del 
vapor se muestran en la tabla 7. Anexo A.11   










































b) Dimensiones de la carcasa del intercambiador de calor:  
El intercambiador de calor está compuesto por 25 tubos laterales y 25 tubos 
transversales y se diseñaran con una separación de 38.40 mm entre tubo y tubo, 
obteniendo una luz de 5mm.  
- Diámetro interior. Ecuación (47): 
Dint = √[(25 − 1) ∗ 38.40]
2 + [(25 − 1) ∗ 38.40]2 + 2 ∗ 38.40 = 1380.14 mm 
 
Figura 16: I.C de aire por vapor flash en arreglo cuadrado 
- Diámetro exterior: En el diseño de la carcasa del intercambiado de calor, se 
impondrá un espesor de 1/8 in para obtener una vida estimada máxima de 25 












= 25 años 
Por lo consiguiente el diámetro exterior de la carcasa, seria:  
Dext = 1380.14 + 2 ∗ (
1
8








− 625 ∗ (
π ∗ (0.03340m)2
4
) = 0.9484m2 













La velocidad del vapor flash, determinado está dentro del rango de diseño 
permitido; 0.05 a 0.6 m/s. Anexo A.9. Por lo consiguiente el valor es aceptado.  
e) Diámetro hidráulico. Ecuación (46):  
 
dh =
(1.38014m)2 − 625 ∗  (0.03340m)2
1.38014m + 625 ∗  0.03340m
= 0.05426 m 
 












g). Número de Nusselt. Ecuación (44): 
 
Nuv,f = 0.0263 ∗ Rev,f
0.8 ∗ Prl
0.3 = 0.0263 ∗ 36161.100.8 ∗ 1.7560.3 = 138 

















3.3.2.2.3. Coeficiente Global de transferencia calor. 
Una vez obtenidos por separados los coeficientes de transferencia de calor 
interna y externa, se unificarán en el coeficiente global de transferencia de calor.   
 Ktubo = 52
W
m°C
, los tubos están sometidos a una temperatura de 99.6316°C y la 
clasificación A 53 grado A, tiene una composición inferior o igual al 0.25%C. 
Anexo A.12  
 Rf,externo = 0.0001
m2°C
W
, resistencia de ensuciamiento del vapor flash. Anexo A.13 
 Rf,interno = 0.001
m2°C
W


















3.3.2.2.4. Variación de temperatura media logarítmica.  
Se considera por diseño, intercambio de calor en contracorriente; tal como se 
detalla en la figura 17. 
 
Figura 17. Variación de temperatura en contracorriente  
Variación de temperatura máxima:  
93 
 
∆Tmáx = 99.6316 − 20 = 79.63°C 
Variación de temperatura mínima:  







= 42.51 °C 
3.3.2.2.5. Calor útil. 







∗ (80.40 − 20)°C 
Q̇util = 248.40 KW 
 
3.3.2.2.6. Superficie de intercambio de calor total. 
La superficie lateral de transferencia de calor para lograr la elevación de la 
temperatura calculada. Ecuación (53):   
SIC =





= 116.87 m2 
3.3.2.2.7. Longitud del intercambiador de calor. 
Finalmente, la longitud del intercambiador de calor. Ecuación (54):  
Lt =
116.87 m2
π ∗ 0.03340m ∗ 625
= 1.78 m 
3.3.2.2.8. Flujo másico de combustible ahorrado por calentamiento del aire 
de combustión. 
El calor útil ganado del aire, refleja un ahorro de combustible (gas natural) 
significativo para la caldera de 900 BHP, es decir:  
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∆ṁcble =
Q̇util





53231.85 + 15 ∗ 2.134 + 18.42 ∗ 80.96
 














PARÁMETROS DEL DISEÑO RESULTADO UNIDAD
FLUJOS MÁSICOS DE LOS FLUIDOS
Flujo másico de aire 4.0840 Kgaire/s
Flujo másico de vapor flash 0.11 Kg/s
DIMENSIONES DE LOS TUBOS ASTM A53
Número de cédula 40
Diámetro nominal 1 pulg
Diámetro interior normalizado 26.64 mm
Diámetro exterior normalizado 33.4 mm
Espesor de los tubos 3.38 mm
Número de tubos laterales 25
Número de tubos transversales 25
Número de tubos totales en el I.C 625
VALORES DE LA TRANSFERENCIA DE CALOR 
Coeficiente de convección interno 54.21 W/m^2°C
Coeficiente de convección externo 2805.397 W/m^2°C
Coeficiente global de transferencia de calor 50.08 W/m^2°C
Media logarítmica 42.51 °C
Calor ganado por el aire 248.40 KW
DIMENSIONES DE LA CARCASA ASTM A53
Diámetro interior de la carcasa 1.380 m
Diámetro exterior del I.C 1.386 m
Espesor normalizado 1/8 pulg
Vida estimada del I.C 25 Años 
Longitud 1.78 m







3.3.3. Implementación de intercambiador de calor para el calentamiento de 
agua por gases residuales.  
Figura 18: Implementación de I.C por aire y vapor flash 
3.3.3.1. Temperatura de los gases residuales.  
La caldera pirotubular de 900BHP, trabajara con gas natural, con un ratio de 
18.42 y un consumo de gas natural de 0.2217 Kg/s. Reemplazando en la 
ecuación (29):  







- Balance de masa y energía: realizando un balance de masa y energía al 
intercambiador de calor de agua por gases residuales, utilizando las ecuaciones 
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(1) y (2), podemos deducir la siguiente formulación de la entalpia de salida de los 
gases en el intercambiador de calor:   
hG.Ro = hG.Ri −
(hago − hagi) ∗ ṁagua
ṁG.R
 
Donde el gas residual evacua la caldera a la temperatura de 240°C, para lo cual la 
entalpia es 265.68 KJ/Kg, con una entalpia del agua fría de 251.1 KJ/Kg, entalpia 
del agua caliente 440.2 KJ/Kg, un flujo másico de agua 3.915 Kg/s y un flujo 
másico de gases residuales 4.3054 Kg/s. Con los datos establecidos, la entalpia 




























3.3.3.2. Diseño del intercambiador de calor de agua de alimentación por 
gases residuales.  
3.3.3.2.1. Coeficiente de transferencia de calor interno (agua). 








b). Propiedades termofísicas del agua de alimentación: 


























Símbolo ρag γag Kag Prag 
 
c). Número de tubos en el intercambiador: para un arreglo cuadrado 
Nt = 18 ∗ 18 = 324 













e). Diámetro interior de los tubos:  











= 1.2447 ∗ 10−4m2 
Ecuación (41):  
dint = √
4 ∗ 1.2447 ∗ 10−4m2
π
= 0.0126 m = 12.6 mm 
- Normalizando el diámetro del diámetro de la tubería:  
 Material: La bomba de agua centrifuga entrega el agua de alimentación a las 
calderas a una presión de 15 Psi (1.1 bar @), por lo consiguiente el material 
más aceptable seria: ASTM A-53 grado A al Sí, el cual tiene una presión de 




 Número de cédula: Para un factor de servicio, recomendado de 1.75. Ecuación 
(42): 
SHC =
1000 ∗ 1.034 bar
49.2 bar
∗ 1.75 = 36.80 ≈ 40 
 Dimensiones de la tubería: Las dimensiones normalizadas de las tuberías para 
el transporte de agua en el I.C. Anexo A.15, serian:  
Dn = 1/2 pulg {
dext = 21.3 mm
t = 2.77 mm
dint = 15.76 mm
S = 1.95 ∗ 10−4 m2
 
 Vida estimada máxima de la tubería: El Código ASME Sección VIII Div. 1, 
establece que la velocidad de corrosión del acero es 0.127 mm/año (0.005 










Recalculando la velocidad del agua en los tubos del intercambiador de calor. 













Cabe señalar, que la velocidad del agua varía entre los valores de 0.05 a 0.6 m/s, 
indicando que la velocidad determinada está dentro del rango.     




s ∗ 0.01576 m






Se debe saber, que cuando el número adimensional de Reynolds supera el valor 
de 4000, se considera Turbulento.  
g). Número de Nusselt: 
Cuando el número de Reynolds es inferior a 10 4 la ecuación de Dittus Boelter 
deja de ser precisa, por lo tanto, se debe utilizar la ecuación de Gnielinski para 
valores de Reynolds que van desde 1 ∗ 103 hasta 5 ∗ 106, basado en el siguiente 
procedimiento:  
 
- Factor de fricción. Ecuación (37):  






(2906.035 − 1000) ∗ 2.187


















3.3.3.2.2. Coeficiente de transferencia de calor externo (Gas Residual).  
a). Propiedades termo físicas del gas residual:  
Las propiedades termofísicas del gas residual a la temperatura media de 165°C 































Símbolo ρgr υgr Kgr Prgr 
 
b) Dimensiones de la carcasa del intercambiador de calor:  
El intercambiador de calor está compuesto por 18 tubos laterales y 18 tubos 
transversales y se diseñaran con una separación de 31.3 mm entre tubo y tubo, 
obteniendo una luz de 10mm, cabe resaltar que los intercambiadores de calor se 
diseñan con una Luz de 5mm a 10mm por lo que estamos dentro del rango 
permitido.  
 
- Diámetro interior. Ecuación (47):  
Dint = √[(18 − 1) ∗ 31.3]
2 + [(18 − 1) ∗ 31.3]2 + 2 ∗ 31.3 = 815.1 mm 
- Diámetro exterior: En el diseño de la carcasa del intercambiado de calor, se 
impondrá un espesor de 1/8 in para obtener una vida estimada máxima de 25 
años, ya que la velocidad de corrosión del acero al carbono es de 0.005 in/año. 







= 25 años 
Por lo consiguiente el diámetro exterior de la carcasa, seria:  
Dext = 815.1 + 2 ∗ (
1
8








− 324 ∗ (
π ∗ (0.0213m)2
4
) = 0.406 m2 














e) Diámetro hidráulico. Ecuación (46):   
 
dh =
(0.8151m)2 − 324 ∗ (0.0213m)2
0.8151m + 324 ∗  0.0213m
= 0.0671 m 
 









g). Número de Nusselt. Ecuación (44): 
 
Nugr = 0.0263 ∗ 29608.46
0.8 ∗ 0.679 0.3 = 88.44 










3.3.3.2.3. Coeficiente Global de transferencia calor. 
Una vez obtenidos por separados los coeficientes de transferencia de calor 
interna y externa, se unificarán en el coeficiente global de transferencia de calor.   
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 Ktubo = 46.8
W
m°C
, los tubos están sometidos a una temperatura máxima de 
240°C y la clasificación A 53 grado A, tiene una composición inferior o igual al 
0.25%C. Anexo A.12. 
 Rf,externo = 0.0001
m2°C
W
, resistencia de ensuciamiento del gas. Anexo A.13. 
 Rf,interno = 0.0003
m2°C
W

















3.3.3.2.4. Variación de temperatura media logarítmica. 
Se considera por diseño, intercambio de calor en contracorriente; tal como se 
detalla en la figura 19.  
 
Figura 19. Variación de temperatura en contracorriente en el I.C 
Variación de temperatura máxima:  
∆Tmáx = 240 − 105 = 135 °C 
Variación de temperatura mínima:  
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∆Tmín = 90 − 60 = 30 °C 








3.3.3.2.5. Calor útil. 








Q̇util = 740.3265 KW 
 
3.3.3.2.6. Superficie de intercambio de calor total. 
La superficie lateral de transferencia de calor para lograr la elevación de la 
temperatura calculada. Ecuación (53): 
SIC =





= 29.15 m2 
3.3.3.2.7. Longitud del intercambiador de calor. 
Finalmente, la longitud del intercambiador de calor. Ecuación (54):  
Lt =
29.15 m2
π ∗ 0.0213m ∗ 324
= 1.34 m 
3.3.3.2.8. Flujo másico de combustible ahorrado por calentamiento del agua 
de alimentación.  
El calor útil ganado del agua, refleja un ahorro de combustible (gas natural) 
significativo para la caldera de 900 BHP, es decir:  
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∆ṁcble =
Q̇util





















PARÁMETROS DEL DISEÑO RESULTADO UNIDAD
FLUJOS MÁSICOS DE LOS FLUIDOS
Flujo másico del agua de alimentación 3.9150 Kg agua/s
Flujo másico del gas residual 4.3054 Kg/s
DIMENSIONES DE LOS TUBOS ASTM A53
Número de cédula 40
Diámetro nominal 1/2 pulg
Diámetro interior normalizado 15.76 mm
Diámetro exterior normalizado 21.3 mm
Espesor de los tubos 2.77 mm
Número de tubos laterales 18
Número de tubos transversales 18
Número de tubos totales en el I.C 324
VALORES DE LA TRANSFERENCIA DE CALOR 
Coeficiente de convección interno 611.31 W/m^2°C
Coeficiente de convección externo 1535.702 W/m^2°C
Coeficiente global de transferencia de calor 364.14 W/m^2°C
Media logarítmica 69.81 °C
Calor ganado por el agua en el I.C 739.82 KW
DIMENSIONES DE LA CARCASA ASTM A53
Diámetro interior de la carcasa 0.815 m
Diámetro exterior del I.C 0.821 m
Espesor normalizado 1/8 pulg
Vida estimada del I.C 25 Años 
Longitud 1.34 m




3.4. PARÁMETROS DE OPERACIÓN BASADO EN LA REDUCCIÓN DEL 
CONSUMO ENERGÉTICO MEDIANTE LAS PROPUESTAS ESTRATÉGICAS 
DE GESTIÓN ENERGÉTICA.  
3.4.1. Flujos másicos de operación. 
3.4.1.1.  Flujo másico de gas natural.  
El flujo de gas natural de la caldera pirotubular con la propuesta estratégica de 
cambio de quemador fue 718.12 Kg/h, pero con la implementación del sistema de 
recuperación de vapor flash para calentar el aire de combustión se obtuvo un 
ahorro de 16.34 Kg/h y con la implementación de un intercambiador para el 
calentamiento del agua de alimentación por gases residuales se obtuvo también 
































Flujo másico de petróleo industrial N°6 Flujo másico de gas natural
Comparativo de consumos de combustible en 




3.4.1.2. Flujo másico de gases residuales. 
El flujo másico de combustible 0.1814 Kg/s y el ratio de combustión 18.42 
Kga/Kgc 
De la ecuación (29):  







3.4.1.3. Flujo másico de aire para la combustión.  
El flujo másico de combustible 0.1814 Kg/s y el ratio de combustión 18.42 
Kga/Kgc 
De la ecuación (28):  







3.4.2. Rendimiento energético en condiciones de mejora.   
El calor total de combustión, depende del flujo másico de aire 3.34 Kg/s, con una 
temperatura de aire 80.40°C, calor especifico de aire 1.007 KJ/Kg°C, flujo másico 
de combustible 0.1814 Kg/s, temperatura del combustible 15°C, calor especifico 
de combustible 2.134 KJ/Kg y poder calorífico inferior 53231.85 KJ/Kg.  

















HT = 9932.50 KW 
3.4.2.1. Pérdida por gases residuales.  
Con un flujo másico de gases residuales 3.52 Kg/s, calor especifico a presión 
constante de la mezcla gases y aire 1.0285 KJ/Kg°C, temperatura de gases 













∗ (90 − 20)°C 
H1 = 253.42 KW 




∗ 100 = 2.60 % 
 
3.4.2.2. Pérdida de calor por combustión incompleta.  
De la ecuación (8), determinamos el flujo volumétrico de los gases residuales, con 
una densidad en los gases 0.9845 Kg/m3 y un flujo másico de gases residuales de 













El análisis de gases residuales, establece una participación volumétrica del 
monóxido de carbono de 0.12%. Asimismo, el poder calorífico inferior del 
monóxido de carbono es 12720 KJ/m3. 











H2 = 54.65 KW 
 
De la ecuación (6), determinamos el porcentaje perdido en combustión 











3.4.2.3. Pérdida de calor por Hollín.  
El flujo másico de gases residuales 3.52 Kg/s, el análisis de gases de combustión 
contiene una participación másica de carbono de 0.06% y el poder calorífico 
inferior másico del monóxido de carbono es 32714.7 KJ/Kg.  
De la ecuación (10):   










H3 = 69.10 KW 




∗ 100 = 0.70%   
 
3.4.2.4. Pérdida de calor por purgas.  
La caldera tiene un flujo másico de purgas evacuado de 0.741 Kg/s, entalpia de 
líquido saturado en las purgas de 748.8 KJ/Kg y la entalpia de líquido saturado del 
agua de alimentación 440.20 KJ/Kg.     
 











H4 = 228.67 KW 
 





∗ 100 = 2.30%   
 
3.4.2.5. Pérdida de calor por convección.  
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Para evaluar las perdidas por convección en el caldero pirotubular, se tiene 
primero que determinar la superficie lateral del caldero y el coeficiente global de 
transferencia de calor 
 
De la ecuación (16), determinamos la superficie lateral exterior, el cual tiene un 
diámetro exterior de 3.62 m y una longitud de 5.84 m  
 
Sb = π ∗ 3.62 m ∗ 5.84 m = 66.42 m
2 
 
De la ecuación (17), determinamos el coeficiente de transferencia de calor pared 
medio ambiente, donde la velocidad del aire que afecta las paredes del caldero es 
3.33 m/s. 






Por lo tanto, de la (15), determinamos la potencia pérdida por convección donde 
la temperatura de pared exterior del caldero es 30°C (propuesta en aislamiento 
térmico), con una temperatura ambiental promedio de la zona de 20°C. 
  
H5 =
66.42 m2 ∗ 24.30
W
m2°C




H5 = 16.14 KW 
 





∗ 100 = 0.16%   
 
3.4.2.6. Pérdida de calor por radiación.  
Para determinar la pérdida por radiación, se debe determinar primero la 




Temperatura de gases calientes, ecuación (30): con un calor total de 9932.50 KW, 
flujo másico de gases residuales 3.52 Kg/s, con un calor especifico promedio en 









= 2137.7°C = 2410.85°K 
 
Y la temperatura del hogar, ecuación (31):  
Th = 2137.7°C − 5°C = 2132.7 °C = 2405.85°K 
La emisividad en el hogar con gas natural 0.10, el diámetro del hogar 1.35m y la 
longitud 5.12m por lo tanto la superficie lateral del hogar es 21.71m2, 
reemplazando en la ecuación (19):   
 
H6 =
0.10 ∗ 5.67 ∗ 10−8
W
m2°K4




H6 = 34.40KW 
 





∗ 100 = 0.35%  
 
Por lo consiguiente, el rendimiento energético del caldero pirotubular de 900BHP 
en condiciones de mejora, seria:  
De la ecuación (3):   
           
ηenerg = 100% − (2.60 + 0.55 + 0.70 + 2.30 + 0.16 + 0.35) % 
ηenerg = 93.34% 
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En la figura 21, se muestran las perdidas energéticas y su porcentaje, del caldero 
de Johnston Boiler de 900BHP en condiciones de mejora.   
 
Figura 21:  Potencias pérdidas en mejora del caldero de 900BHP 
 
En la figura 22, se muestra el porcentaje perdido por cada pérdida energética del 
caldero Johnston Boiler de 900BHP en condiciones de mejora   
 
Figura 22:  Porcentaje de pérdidas en mejora del caldero de 900BHP 
En la figura 23, se muestra el diagrama de Sankey, en condiciones de operación 



























Potencias térmicas pérdidas (KW) en condiciones de mejora 



























Porcentaje de pérdidas térmicas (%) en condiciones de mejora 









En la figura 24, 25 y 26, se muestran los valores comparativos de las perdidas y rendimientos energéticos de la caldera pirotubular 
Johnston Boiler de 900BHP.  
 



















Pérdida por hollín Pérdida por purgas Pérdidas por convección Pérdidas por radiación





























Pérdida por hollín Pérdida por purgas Pérdidas por convección Pérdidas por radiación






Figura 25: Comparativo de rendimientos energéticos  
3.4.3. Costos de generación de vapor saturado en condiciones actuales. 
El consumo de combustible del caldero en condiciones actuales es 0.1814 
Kg/s, el flujo másico de vapor 3.915 Kg/s y el costo unitario de combustible 
0.175 $/gal (0.718 $/Kg).  
















Figura 26: Comparativo de costos de generación de vapor saturado
93.39
77.08
Rendimiento energético de la caldera con
gas natural
Rendimiento energético de la caldera con
petroléo industrial N°6
Comparativo de rendimientos energeticos (%) del 
caldero JOHNSTON BOILER 900BHP
53.1
8.11
Costo de generación de vapor con Petroléo
Industrial N°6
costo de generación de vapor con gas natural
Comparativo de costos de generación de vapor ($/TM) del 
caldero JOHNSTON BOILER 900BHP
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3.5. DIMENSIONAMIENTO Y SELECCIÓN DE LAS ESTRUCTURAS 
METÁLICAS, PLACAS DE SOPORTE, PERNOS, CIMIENTOS Y 
AISLAMIENTO TÉRMICO PARA LA TECNOLOGÍA A IMPLEMENTAR CON 
LA GESTIÓN ENERGÉTICA. 
 
3.5.1. Análisis estructural en I.C (gases residuales y agua de 
alimentación). 
 
Figura 27: Estructuras de soporte del I.C gases y agua  
 
3.5.1.1. Estructura metálica. 
3.5.1.1.1. Peso máximo de soporte de la estructura metálica.   

















∗ (0.02132 − 0.015762) ∗ 1.34 ∗ 324 ∗ 76500 = 5355.7133 N 






























∗ 1.34 ∗ 324 ∗ 970.50 ∗ 9.81 = 806.34 N 
- Peso del agua del gas residual: La densidad promedio de los gases 
residuales 0.84 Kg/s.   
Wgr = Agr ∗ Lt ∗ ρgr ∗ g 
Wgr = 0.4064 ∗ 1.34 ∗ 0.84 ∗ 9.81 = 4.50 N 





+ Wag + Wgr 
WI.C = 5355.7133 + 836.68 + 806.34 + 4.50 = 7003.23 N 
3.5.1.1.2. Viga estructural tipo W. 
- Fuerza axial critica: Para un factor de seguridad de 5 para evitar pandeo en la 
columna.  
(Pcr)total = WI.C ∗ n  
(Pcr)total = 7003.23 ∗ 5 = 35016.15 N 
- Ecuación de Euler para definir el momento de inercia: El módulo de Young del 








207 ∗ 109 ∗ π2
 














= 0.05 m = 50 mm 
 
Para la selección correcta de la viga, el momento de inercia nominal debe ser 
superior al momento de inercia calculado (Icatalogo > Icalculado) y el radio de giro 
nominal debe ser inferior al calculado  (rcatalogo < rcalculado) 
 
Teniendo en consideración estos dos criterios la viga seleccionada es de 
designación W310X33 ASTM A-36, (Anexo A.16).  
 
Figura 28. Viga estructural W310X33 
3.5.1.2. Placas de soporte. 
Las placas bases inferior y superior serán de las mismas dimensiones y los 
cálculos se harán con la placa que soporta la mayor carga, que es la placa 
base inferior:  
3.5.1.2.1. Carga que soporta la placa base.  




∗ 5 m ∗ 9.81
m
s2
= 1618.65 N 
Tenemos:  




WP = 35016.15 + 1618.65 N = 36634.80 N 
3.5.1.2.2. Espesor de la placa.  
Dado el caso que la viga tiene una sección de 313 mm x 102 mm se 
considerara para la sección de las placas 400mm x 150 mm de lado. Donde el 
área más crítica de la placa es 0.15*t y el esfuerzo a la fluencia del material es 
250 MPa.  
t =




2 ∗ 36634.80 ∗ 5
0.15 ∗ 250 ∗ 106




pulg = 12.7 mm 
 
Figura 29. Placa base 
 
3.5.1.3. Pernos de sujeción.  
Mediante el mismo criterio de las placas, se diseñará los pernos de sujeción de 
la placa inferior, que serán los mismos para la placa superior.  







= 9158.70 N 
Seleccionamos pernos ISO 898 clase 5.8, con esfuerzo de fluencia de 54KPsi 

















π ∗ τmax ∗ t
=
5 ∗ 9158.70 
π ∗ 186.25 ∗ 106 ∗ 12.7 ∗ 10−3




pulg = 12.7 mm 
3.5.1.4. Cimientos. 
3.5.1.4.1. Peso neto a soportar por la cimentación.  
Es el peso del intercambiador de calor, estructura y placas.    
Wneto = WP + PPlacas 
Wneto = WP + 2 ∗ (γacero ∗ Vplaca) 
Wneto = 36634.80 + 2 ∗ (76500 ∗ 0.150 ∗ 0.400 ∗ 0.0127) = 36751.4 N 
3.5.1.4.2. Dimensiones.  
El largo y ancho del cimiento es representado con la letra “b” y la altura con la 
letra “h”, donde: h=b/2. El peso específico del concreto es γc = 22
KN
m3
 y el 
esfuerzo admisible del terreno es 380 KPa (Anexo A.18). 
b2 =
Wneto
(σadm)t − γc ∗ e
=
Wneto












Resolviendo, el ancho o largo mínimo, seria:  
b = 0.312 m = 312 mm 
Por lo consiguiente, las dimensiones requeridas para el cimiento de acuerdo a 
las dimensiones de la placa, serian:  
 Ancho máximo: 320 mm  
 Largo máximo: 450 mm  
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 Altura: b/2 = 312/2 = 156 mm≈ 200 mm  
 
3.5.2. Análisis estructural en I.C (aire y vapor flash). 
 
Figura 30: Estructuras de soporte del I.C aire y vapor 
3.5.2.1. Peso del intercambiador de calor. 














∗ (0.033402 − 0.026642) ∗ 1.80 ∗ 625 ∗ 76500 = 27434.20N 














∗ (1.38652 − 1.380142) ∗ 1.80 ∗ 76500 = 1903 N 
3.5.2.1.3. Peso del aire de combustión.  

















3.5.2.1.4. Peso del vapor flash.  




Wvf = Avf ∗ Lt ∗ ρvf ∗ g 
Wvf = 0.9484 ∗ 1.80 ∗ 958.632 ∗ 9.81 = 16054.10 N 
 






+ Wa + Wvf 
WI.C = 27434.20 + 1903 + 6.71 + 16054.10 = 45398.01 N 
 
3.5.2.2. Dimensionamiento de la placa base.  
3.5.2.2.1. Espesor de la placa.  
Dado el caso que el I.C tiene una sección de 1.80 m x 1.38650 m se 
considerara para la sección de las placas 2 m x 1.50 mm de lado. Donde el 
área más crítica de la placa es 1.5*t y el esfuerzo a la fluencia del material es 
250 MPa.  
t =




2 ∗ 45398.01 ∗ 5
1.5 ∗ 250 ∗ 106




pulg = 12.7 mm 
 
3.5.2.3. Pernos de sujeción. 







= 11349.5 N 
Seleccionamos pernos ISO 898 clase 5.8, con esfuerzo de fluencia de 54KPsi 









= 186.25 MPa  
 




π ∗ τmax ∗ t
=
5 ∗ 11349.5  
π ∗ 186.25 ∗ 106 ∗ 12.7 ∗ 10−3




pulg = 12.7 mm 
3.5.2.4. Cimientos.  
3.5.2.4.1. Peso neto a soportar por la cimentación.  
Es el peso del intercambiador de calor y placa.    
Wneto = WP + PPlacas 
Wneto = WP + γacero ∗ Vplaca 
Wneto = 45398.01 + 76500 ∗ 1.5 ∗ 2 ∗ 0.0127 = 48312.66 N 
3.5.2.4.2. Dimensiones.  
El largo y ancho del cimiento es representado con la letra “b” y la altura con la 
letra “h”, donde: h=b/2. El peso específico del concreto es γc = 22
KN
m3
 y el 
esfuerzo admisible del terreno es 380 KPa (Anexo A.18). 
b2 =
Wneto
(σadm)t − γc ∗ e
=
Wneto












Resolviendo, el ancho o largo mínimo, seria:  
b = 0.358 m = 358 mm 
Por lo consiguiente, las dimensiones requeridas para el cimiento de acuerdo a 
las dimensiones de la placa, serian:  
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 Ancho máximo: 2.50 mm  
 Largo máximo: 2.00 mm  
 Altura: b/2 = 358/2 = 179 mm≈ 200 mm  
3.5.3. Aislamiento térmico.  
Los equipos a implementar aislamiento térmico serán: caldera e 
intercambiadores de calor de calor. 
 
Figura 31: Parámetros del aislamiento térmico  
- Aislante térmico: Lana Mineral de Roca, Anexo A.19.  
 Dimensiones del fardo: 1200mmx600mmx30mm  
 Superficie de un fardo, Sf = 1.2m ∗ 0.6m = 0.72 m
2  
- Temperatura máxima del medio ambiente, a la cual estarán expuesto el 
aislaste térmico: T0 = 20°C 
- Temperatura propuesta de la pared del aislante: Tp = 30°C 
- Rendimiento del aislante térmico a la temperatura del aislante ηaisl = 97 %, 
Anexo A.20. 
- Conductividad térmica del acero: Kacero = 50
W
m°K
, Anexo A.12. 
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- Conductividad térmica del aislante: Para evaluar el correcto valor de este 
importe valor, que afecta directamente el espesor del aislante, se debe 
proceder de la siguiente manera:  
 Para la caldera: 
- Temperatura de saturación: 176.755°C 
- Temperatura del aislante: 30°C 
- Temperatura media: 176.755+30/2=103.4°C 




 Para el intercambiador de calor gases y agua de alimentación:  
- Temperatura de los gases: 165°C 
- Temperatura del aislante: 30°C 
- Temperatura media: 165+30/2 = 97.50°C 




 Para el intercambiador de calor vapor y aire:   
- Temperatura del vapor: 99.64°C 
- Temperatura del aislante: 30°C 
- Temperatura media: 99.64+30/2 = 64.82°C 




- Superficie lateral de aislamiento térmico: 
 Para la caldera: 
- Se = π ∗ Dext ∗ L = π ∗ 3.62 m ∗ 5.84 m = 66.42 m2 
 Para el intercambiador de calor gases y agua de alimentación:  
- Se = π ∗ Dext ∗ L = π ∗ 0.82145 m ∗ 1.34 m = 3.46 m2 
 Para el intercambiador de calor vapor y aire:   
- Se = π ∗ Dext ∗ L = π ∗ 1.3865 m ∗ 1.80 m = 7.84 m2 
 
- Calor perdido sin aislante: 
  
 Para la caldera: 




 Para el intercambiador de calor gases y agua de alimentación: 
- Qs,a = Se ∗ ho ∗ (Tp − T0) = 3.46 ∗ 24.30 ∗ (97.50 − 20) = 6.52 KW 
 Para el intercambiador de calor vapor y aire:   
- Qs,a = Se ∗ ho ∗ (Tp − T0) = 7.84 ∗ 24.30 ∗ (64.82 − 20) = 8.54 KW 
- Calor perdido con aislante:  
 Para la caldera: 
- Qc,a = Qs,a ∗ (1 − ηaisl) = 134.6 ∗ (1 − 0.97) = 4 KW 
 Para el intercambiador de calor gases y agua de alimentación: 
- Qc,a = Qs,a ∗ (1 − ηaisl) = 6.52 ∗ (1 − 0.97) = 0.20 KW 
 Para el intercambiador de calor vapor y aire:   




























Diámetro exterior del aislante 
𝐃𝐞,𝐚 = 𝐃𝐞𝐱𝐭 ∗ 𝐞
𝟐𝛑∗𝐊𝐚∗𝐋∗(𝐓𝐩− 𝐓𝟎)
𝐐𝐜,𝐚  (𝐦) 
 




































































      TOTAL 42 
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3.6. ANÁLISIS ECOLÓGICO DE IMPACTO AMBIENTAL.   
3.6.1. Análisis ecológico del impacto ambiental con petróleo industrial 
N°6.  
Tabla 13: Composición másicas del petróleo industrial N°6 
Componente Nomenclatura Participación másica (%) 
Carbono C 85 
Azufre S 3 
Hidrogeno H2 10 
Oxigeno O2 2 
 
















𝐂 85 12 7.0833 
𝐒 3 32 0.0938 
𝐇𝟐 10 2 5 
𝐎𝟐 2 32 0.0625 
 
3.6.1.1. Análisis de combustión.   
Combustible + a ∗ (O2 + 3.76N2) = b ∗ CO2 + c ∗ SO2 + d ∗ H2O + e ∗ N2 
7.0833C + 0.0938S + 5H2 + 0.0625O2 + a ∗ (O2 + 3.76N2)
= b ∗ CO2 + c ∗ SO2 + d ∗ H2O + e ∗ N2 
Análisis de carbonos:  b = 7.0833 Kmol 
Análisis de hidrógenos: d = 5 Kmol 
Análisis de azufres: c = 0.0938 Kmol 
Análisis de oxígenos a = 9.6146 Kmol 






































3.6.1.4. Flujo másico CO2. 



















3.6.1.5. Flujo másico SO2. 




















3.6.2. Análisis ecológico del impacto ambiental con gas natural. 
















Por lo consiguiente, la masa de gases de dióxido de carbono, evacuados con 
gas natural, son:  



























PETRÓLEO INDUSTRIAL N°6 15089 290.17 
GAS NATURAL  8186.6 0 
REDUCCIÓN DE GASES CONTAMINANTES 6902.4 290.17 
 
3.7. ANÁLISIS ECONÓMICO DE LA GESTIÓN ENERGÉTICA.  
3.7.1. Beneficio en ahorro de combustible. 
- Caldera con consumo de petróleo industrial N°6: La caldera consume 










   
- Caldera con consumo de gas natural: La caldera consumo 653.18 Kg/h 
(3032061.56 Kg/año). Con un precio unitario de 0.175 $/Kg. 









   











3.7.2. Beneficio en ahorro de agua de alimentación. 
El intercambio de calor vapor flash y aire de combustión, entregan un flujo 
másico de condensado útil (flujo másico de vapor flash) de 396 Kg/h (1838232 
Kg/año), la densidad del condensado 958.632 Kg/m3, es decir con un flujo 
volumétrico de 1917.6 
m3
año
. El costo actual en el tratamiento de agua es 1.8 $/m3 
El beneficio por ahorro del condensado del vapor flash, seria:  













3.7.3. Beneficio bruto de la gestión energética. 
Es la suma del beneficio por combustible y ahorro de condensado:  










3.7.4.  Costos de mantenimiento.  
Valores extraídos de la empresa CNC y de proveedores según el equipo.  
Tabla 16:  Costos de mantenimiento de la planta térmica  
Equipo/sistema Costo anual (U$$/año) 
Caldera pirotubular 30500.00 
Tanque de gas natural 20000.00 
Sistema de tratamiento de agua  5000.00 
Líneas de vapor y agua de alimentación  5000.00 
Líneas de combustible  3000.00 
Accesorios eléctricos  10000.00 
Accesorios térmicos  10000.00 
Tanque de revaporizado  5000.00 
I.C de aire por vapor flash  10000.00 
I.C de gases por agua de alimentación  10000.00 
Total 108500.00 
 
Tabla 17: Costos de personal de la planta térmica  






Jefe de mantenimiento 1 2050.00 24600.00 
Supervisor de mantenimiento 3 1100.00 39600.00 
Técnicos mecánicos 3 720.00 25920.00 
Técnicos electricistas 4 720.00 34560.00 





Los costos en mantenimiento y personal, serian:  










3.7.5. Beneficio útil de la gestión energética.  















3.7.6. Inversión de activos para la gestión energética.  
Se consideraron precios de acuerdo al mercado industrial del departamento de La Libertad y Ancash. Y según registros de compra 
de la empresa CNC. 
Tabla 18: Inversión en activos fijos 




IMPLEMENTACIÓN DE CAMBIO DE COMBUSTIBLE  281530.00 
Quemador dual Baltur GI MIST 1000 DSPGM CE 60HZ, P:15500KW 1 235000.00 235000.00 
Tanque de almacenamiento de gas natural, ASTM, SA-285 Grado C, 13.8 Kpsi, 
D: 145.25 in, L: 494.76 in y e: 5/8 in  
1 45000.00 45000.00 
Aislante térmico lana mineral de roca, nf: 34, fardo:1200x600x30mm 34 45.00 1530.00 
IMPLEMENTACIÓN DE RECUPERACIÓN DE VAPOR FLASH  4400.00 
Tanque de revaporizado Spirax Sarco FV12  (Incluye accesorios), a P:1bar@, 
T:99.6316°C, vapor flash ṁ: 396 Kg/h,  
1 4400.00 4400.00 
IMPLEMENTACIÓN DE IC DE GASES Y AGUA DE ALIMENTACIÓN   26143.00 
Tubos ASTM A-53 grado A al Sí, cédula 40, Dn: 1/2 in, L:1.34 m    324 77 24948.00 
Placa ASTM A-53 grado A al Sí, Dext: 821.45 mm, L:1.34 m, e: 1/8 in   1 330.00 330.00 
Placa ASTM A-53 grado A al Sí, Dint: 815.10 mm, e: 1/8 in, 324 agujeros  2 75.00 150.00 
Aislante térmico lana mineral de roca, nf: 2, fardo:1200x600x30mm 2 45 90.00 
Placa ASTM A-36, 150x400mm, e: 1/2 in, Sy: 36Kpsi 2 50.00 100.00 
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Estructura ASTM A-36 W310X33, H: 5m 1 225.00 225.00 
Soldadura a tope, electrodo E7018, Sy:70 Kpsi 1 100.00 100.00 
Cimientos de concreto 450x320x200mm, Sadm: 380 KPa 1 120.00 120.00 
Pernos grado ISO 898 clase 5.8 d: ½ in, Sy: 54Kpsi 8 10.00 80.00 
IMPLEMENTACIÓN DE IC DE VAPOR FLAS Y AIRE   50825.00 
Tubos ASTM A-53 grado A al Sí, cédula 40, Dn: 1 in, L:1.80 m    625 79.00 49375.00 
Placa ASTM A-53 grado A al Sí, Dext: 1386.5 mm, L:1.80m, e: 1/8 in   1 450.00 450.00 
Placa ASTM A-53 grado A al Sí, Dint: 1380.14 mm, e: 1/8 in, 625 agujeros  2 110.00 220.00 
Aislante térmico lana mineral de roca, nf: 6, fardo:1200x600x30mm 6 45.00 270.00 
Placa ASTM A-36, 2000x1500mm, e:1/2 in, Sy: 36Kpsi 1 200.00 200.00 
Soldadura a tope, electrodo E7018, Sy:70 Kpsi 1 120.00 120.00 
Cimientos de concreto 2500x2000x200mm, Sadm: 380 KPa 1 150.00 150.00 
Pernos grado ISO 898 clase 5.8 d: ½ in, Sy: 54Kpsi 4 10.00 40.00 
MANO DE OBRA Y ACCESORIOS TÉRMICOS    90000.00 
Mano de obra (quemador, intercambiadores, tanque de almacenamiento de gas 
natural, tanques de revaporizado, cimientos, aislamiento, obras civiles, 
instalaciones térmicas y eléctricas) 
1 80000.00 80000.00 





3.7.7. Periodo de retorno de la inversión.  
Una vez determinados el beneficio útil y la inversión del proyecto, podemos 































3.8. ANÁLISIS FINANCIERO DE LA GESTIÓN ENERGÉTICA.  
Para el cálculo del valor actual neto y la tasa interna de rentabilidad, se consultó a 
la entidad bancaria BCP obteniendo los siguientes datos, para el estudio 
financiero:  
 Tasa de interés: 14% 
 Periodo de préstamo: 10 años  
Tabla 19: Resultados del análisis financiero 
Periodos Flujo de Fondos Movimientos en el Periodo  
0 -$452,898.00 Costo Inicial del Proyecto 
1 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
2 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
3 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
4 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
5 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
6 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
7 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
8 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
9 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
10 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
11 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
12 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
13 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
14 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
15 $2,713,489.71 Beneficios Netos anuales 
Total Ingresos $8,230,088  
Tasa de Interés: 14.00%  
TIR 599% Tasa interna de Retorno 



























4.1. En el estudio de Chero (2014), “Dimensión y selección de un precalentador 
de aire por gases residuales para caldero pirotubular de 700 BHP en la 
empresa pesquera Don Fernando usando combustibles alternativos”. 
Estableció que la caldera pirotubular con petróleo industrial consume 781.92 
Kg/h con un rendimiento energético de 78.45% y con gas natural 514.04 Kg/h 
con un rendimiento de 90.14% calentando el aire de combustión a una 
temperatura de 140°C, para lo cual el intercambiador de calor consto de 144 
tubos, con tubos de 2 ½ in, con una carcasa de 68 in y longitud de 3.3m, 
soportado por una viga W310x21, el quemador utilizado fue de una capacidad 
de 10000 KW. En comparación con el presente estudio la caldera de 900BHP 
consume 1041.84 Kg/h de petróleo industrial con un rendimiento energético 
de 77.08% y con gas natural 653.18 Kg/h con un rendimiento mejorado de 
93.34%, el aire se precalentó a 80.40°C en un intercambiador de calor por 
vapor flash de 625 tubos ASTM A-53 de 1in de diámetro nominal, longitud 
1.80m y diámetro de carcasa 1386.50 mm, con un quemador dual de potencia 
nominal de 15500.00 KW.      
4.2. En el estudio de Sánchez (2012), “Auditoria energética de la caldera 
pirotubular de la planta piloto de producción de azúcar en Senati La Libertad 
para mejorar su eficiencia y condiciones de operación”. Calculo las pérdidas 
energéticas actuales de un caldero de 370.8 Kg/h de vapor, encontrando una 
eficiencia energética del caldero es 78.14% (pérdida en gases residuales 
8.75%, convección 1.06%, hollín 3.65%, combustión incompleta 5.64%, 
radiación 0.73% y purgas 2.03%), pero implemento mejoras, como el cambio 
de combustible de petróleo industrial a gas natural e implementación de 
precalentador de aire  para obtener una mejora en el rendimiento energético 
de 92.625% pudiendo obtener un beneficio 25080.00 $/año, con un PRI de 3 
meses. En comparación con el presente estudio la caldera pirotubular 
produce 14094Kg/h con un rendimiento inicial de 77.08% (pérdida en gases 
residuales 16.13%, convección 0.47%, hollín 1.36%, combustión incompleta 
1.52%, radiación 0.34% y purgas 3.10%) implementando mejoras de gestión 
energética como sistemas de recuperación de calor para calentar el aire y 
agua, cambio de petróleo industrial por gas natural y recuperación de vapor 
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flash de purgas, para elevar el rendimiento energético al valor de 93.34% 
logrando un beneficio de 2713489.71 $/año, con un periodo de retorno de la 
inversión de 2 meses.  
4.3. En el estudio de Hernández y Vega (2011), “Determinación del rendimiento 
energético real de la caldera pirotubular de vapor saturado con método 
indirecto con vista a mejora energética en la Empresa DANPER en la ciudad 
de Trujillo”. Determino el rendimiento energético del caldero mediante el 
método indirecto encontrando el valor de 79.15%, es decir: pérdidas en gases 
residuales 13.796%, convección 0.4%, combustión incompleta 4.62%, hollín 
4.9% y purgas 1.046% con un flujo másico de combustible de 129.3 gal/hora 
de petróleo industrial N°6.  Implementando mejoras como la temperatura de 
gases residuales mínima debe ser 190°C, el exceso de aire 103.5%, la 
temperatura de pared de las calderas 35°C con aislamiento térmico y la 
temperatura del agua de alimentación 105°C, logrando un incrementando 
porcentual de 14.71%, es decir con un rendimiento de 93.86% para lo cual el 
rendimiento energético del caldero incremento a 93.86%, con un beneficio 
neto de 649968.5968 $/año, con una inversión de 112510 $ y un periodo de 
retorno de la inversión de 2 meses. En comparación con la presente tesis se 
empleó el mismo método para calcular el rendimiento energético encontrando 
el valor de 78.14% (pérdida en gases residuales 8.75%, convección 1.06%, 
hollín 3.65%, combustión incompleta 5.64%, radiación 0.73% y purgas 
2.03%), implementando mejoras como calentando el aire a 80.40°C, el agua 
de alimentación a 105°C y cambiando el actual consumo de petróleo industrial 
N°6 por gas natural, logrando un rendimiento de 93.34% (incremento de 
15.20%), con un beneficio de 2713489.71 $/año, inversión 452898.00 $ con 
un periodo de retorno de la inversión de 2 meses. 
4.4. En el estudio de Purizaca (2015), “Diseño técnico y económico de un sistema 
de recuperación de vapor flash de purgas continúas para calentar el agua de 
alimentación de las calderas de la empresa pesquera Ribaudo S.A”. Detalló 
que la empresa pesquera recupera el 84% del condensado y para reducir el 
consumo de combustible se instalaron sistemas de recuperación de vapor 
flash en tanques de revaporizado recuperando 1742.4 Kg/h equivalente al 
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15% del vapor flash. Los intercambiadores de calor para el calentamiento del 
agua son de 121 tubos con diámetro de 16 in y longitud de 2 m, permitiendo 
una reducción en los gases de dióxido de carbono de 1791 TM/h y en dióxido 
de azufre 34.47 TM/h. Con un incremento en el rendimiento energético 
máximo del 10% en referencia al valor actual. En referencia a la presente 
tesis la empresa pesquera CNC SAC recupera el 70% del condensado, para 
recuperar el vapor flash de las purgas continuas del caldero de 900BHP 
implemento un tanque de revaporizado tipo FV12 con una capacidad de 396 
Kg/h de vapor flash, para luego calentar el aire de combustión con el vapor 
vivo en un intercambiador de calor de 625 tubos con diámetros de 1in y 
longitud 1.80m, contribuyendo al impacto ambiental dejando de evacuar 








































5.1. El análisis energético realizado al caldero pirotubular Johnston Boiler de 
900BHP en condiciones actuales, indico que el flujo másico de purgas es 
2667.6 Kg/h, el flujo másico de gases residuales 29700 Kg/h, el flujo másico 
de aire 28656 Kg/h, flujo másico de vapor flash 396 Kg/h y el rendimiento 
energético 77.08%, debido a las diversas perdidas en el caldero que generan 
un 22.92% del calor total perdido. Asimismo, la mayor pérdida energética se 
encontró en los gases residuales 1918.455 KW (16.13%), seguido de la 
pérdida por purga 368 KW (3.10%), pérdida por combustión incompleta 
181.03 KW (1.52%), pérdida por hollín 162KW (1.36%), pérdida por 
convección 56.50 KW (0.47%) y pérdida por radiación 40.52 KW (0.34%). De 
tal manera que dichas condiciones de operación actuales del caldero, 
conllevan a que el costo de generación de vapor corresponda a 53.10 $/TM  
5.2. Se implementó el sistema de cambio de combustible petróleo industrial N°6 
por gas natural, el cual tiene un poder calorífico inferior de 53231.85 KJ/Kg 
mayor al del petróleo de 40353.3 KJ/Kg. La caldera en operación con gas 
natural consumirá 798.12 Kg/h, ratio de combustión de 18.42 y con un 
quemador dual Baltur GI MIST 100 DPSGM CE 60HZ con una potencia de 
15500KW. El tanque de almacenamiento de gas natural se diseñó bajo 
criterios de la norma ASME para una vida de 25años, obteniendo un tanque 
de diámetro 145.25 in, espesor de pared 5/8 in y una longitud 494.76 in para 
un almacenamiento máximo de 3 días de operación a máxima carga del 
caldero.  
5.3. La implementación de sistemas de recuperación de calor, permitieron 
recuperar el 14.70% del vapor flash equivalente a 396Kg/h en tanques de 
revaporizado tipo FV12 Spirax Sarco. Asimismo, el intercambiador de calor de 
vapor flash por aire, logro aumentar la temperatura del aire a 80.40°C en un 
intercambiador de 625 tubos, con diámetro nominal de 1 in y una carcasa de 
1386.50 mm con una longitud de 1.80 m ahorrando 16.34Kg/h de 
combustible. Por otro lado, se aumentó la temperatura del agua de 
alimentación a 105°C a través de la energía de los gases residuales en un 
intercambiador de calor de 324 tubos de ½ in de diámetro, con un diámetro de 
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carcasa de 821.45 mm y longitud de 1.34 m ahorrando 48.60Kg/h. De esta 
manera se logró un ahorro de 64.90 Kg/h de gas natural. 
5.4. La propuesta de gestión energética permitió que la caldera con cambio de 
combustible a gas natural consuma 653.18Kg/h, con un rendimiento mejorado 
de 93.34%, donde las perdidas por gases residuales se redujeron a 
253.42KW (2.60%), combustión incompleta 54.65KW (0.55%), hollín 69.10KW 
(0.70%), purgas 228.67KW (2.30%), convección 16.14KW (0.16%) y radiación 
34.40KW (0.35%). Logrando reducir los costos de generación de vapor a 8.11 
$/TM.    
5.5. El análisis estructural, estableció que la viga para soportar el peso del I.C de 
gases residuales y agua de alimentación es una viga tipo W310x33 a una 
altura de 5m, con pernos de ½ in ISO 898 clase 5.8, placas de 
150x400x12.7mm y cimientos de 450x320x200mm. Para los I.C de vapor 
flash y aire de combustión la placa es de dimensiones 2000x1500x12.7mm, 
con pernos de ½ in ISO 898 clase 5.8 y cimientos de 2500x2000x200mm. El 
aislante a utilizar en el aislamiento de los I.C y caldera seria la lana mineral de 
roca, con dimensiones de fardo: 1200x600x30mm, con un total de 42fardos. 
  
5.6. El análisis ecológico de impacto ambiental, detallo que con la utilización del 
gas natural como combustible para el caldero pirotubular Johnston Boiler, se 
reducirán 6902.4 TM/año de dióxido de carbono y 290.17 TM/año de dióxido 
de azufre.  
 
5.7. Se concluye que el presente estudio de tesis tiene un beneficio útil de 
2713489.71 $/año, con una inversión inicial de 452898.00 U$$ y un retorno 
operacional de la inversión de 2 meses.  
 
5.8. El análisis concluye que el proyecto es muy factible con un VAN de 

























6.1. Implementar un plan de mantenimiento correctivo y preventivo para el 
quemador dual, tanque de almacenamiento de gas natural, tanque de 
revaporizado e intercambiadores de calor, para lo cual dicho mantenimiento 
debe estar en paralelo al mantenimiento realizado a la caldera pirotubular de 
900BHP.    
6.2. Instruir al personal de mantenimiento de la planta térmica con respecto a la 
operación de la nueva tecnología de implementación con la gestión 
energética.   
6.3. Utilizar en los intercambiadores de calor tubos de acero al carbono con un 
espesor mínimo de 1/8in para una vida de 25 años.  
6.4. Se recomienda controlar los nuevos flujos másicos de combustible en las 
calderas pirotubulares, mediante el empleo del sistema automático tipo 
proporcional y de lógica cableada, el cual controla el ventilador de tiro forzado 
(entrada de aire) de acuerdo al consumo de combustible.  
6.5. Se recomienda elaborar un diagrama de Gantt para exponer las diferentes 
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A.1. Registro de consumo de petróleo industrial N°6 de las calderas 
Pirotubulares de la empresa pesquera CNC S.A.C en el año 2016.  
Tabla 01: Consumo de petróleo industrial N°6 – Caldero APIN 900BHP 
 













A.2. Ficha de registro del caldero pirotubular 900BHP Johnston Boiler.  
Parámetros de funcionamiento del caldero de 900BHP - 2017 
Potencia (BHP): 900 Modelo: Johnston Boiler 
Parámetro Unidad Valor 
Flujo másico de vapor Kg/s 3.915 
Solidos totales disueltos de las purgas ppm 2200 
Solidos totales disueltos del agua de alimentación ppm 350 
Ratio de combustión Kga/Kgc 27.50 
Tiempo de operación  h/año 4642 
Flujo másico de combustible  Kg/h 1041.84 
Presión de servicio del vapor saturado barg 8.3 
Temperatura de saturación del vapor  °C 176.755 
Entalpia de vapor saturado del vapor KJ/Kg 2773.4 
Entalpia de líquido saturado del vapor  KJ/Kg 748.8 
Presión de purgas  barg 0 
Temperatura de saturación de purgas °C 99.6316 
Entalpia de vapor saturado de purgas KJ/Kg 2675.50 
Entalpia de líquido saturado de purgas KJ/Kg 417.50 
Temperatura del agua de alimentación inicial  °C 60 
Entalpia del agua de alimentación inicial  KJ/Kg 251.10 
Temperatura del combustible  °C 65 
Calor especifico del combustible  KJ/Kg°C 3 
Entalpia especifica del combustible KJ/Kg 195 
Temperatura del aire  °C 20 
Calor especifico del aire  KJ/Kg°C 1.007 
Entalpia especifica del aire  KJ/Kg 20.14 
Temperatura de gases residuales  °C 240 
Calor especifico del gas residual KJ/Kg°C 1.107 
Entalpia especifica del gas residual KJ/Kg 265.68 
Exceso de aire  % 72.18 
Participación másica del carbono % 0.06 
Participación volumétrica del CO % 0.12 
Emisividad del hogar con petróleo  - 0.65 
Calor específico de los gases de combustión KJ/Kg°C 1.32 
Velocidad del aire en cuarto de caldero  Km/h 12 
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Temperatura de pared exterior del caldero °C 55 
Diámetro exterior del caldero m 3.62 
Diámetro del hogar m 1.35 
Longitud del caldero m 5.84 
Longitud del hogar  m 5.12 
Espesor de lana mineral del aislante  mm 50 
Costo unitario del petróleo industrial N°6 $/gal 2.60 
Parámetros de funcionamiento diversos  
Parámetro Unidad Valor 
Temperatura del agua de alimentación final °C 105 
Entalpia del agua de alimentación final KJ/Kg 440.20 
Temperatura del gas natural  °C 15 
Calor especifico del gas natural  KJ/Kg°C 2.134 
Emisividad del hogar con gas natural  - 0.50 
Costo unitario del gas natural $/Kg 0.175 
 





A.4. Excesos de aire recomendados en combustibles. 
 






























A.9. Velocidades de fluidos.  
 
















A.13. Resistencias de ensuciamiento de los fluidos. 
 








































0 1,295 1,045 2,2794 6,08 15,7842 12,2 0,72 
100 0,95 1,0676 3,1284 11,10 20,3949 21,54 0,69 
200 0,748 1,0969 4,0123 17,60 24,4955 32,80 0,67 
300 0,617 1,1221 4,8380 25,16 28,2331 45,81 0,65 
400 0,525 1,1514 5,6987 35,04 31,6863 60,38 0,64 
500 0,457 1,1849 6,5593 43,61 43,8549 76,30 0,63 
600 0,405 1,2142 7,4199 54,32 37,8666 93,61 0,62 
700 0,363 1,2393 8,2689 66,17 40,6918 112,10 0,61 
800 0,329 1,2644 9,1528 79,09 43,3798 131,80 0,60 
900 0,301 1,2895 10,0134 92,87 45,9108 152,50 0,59 
1000 0,275 1,3063 10,8973 109,21 48, 3633 174,30 0,58 
1110 0,257 1,3230 11,7463 124,37 50,7078 197,10 0,57 
1200 0,24 1,3398 12,6185 141,27 52,9936 221,0 0,56 








































































A.20. Evaluación estadística de aislamientos térmicos.   
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Monnier IP2A con Manómetro 
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